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1. Разработка расчетно-пояснительной записки

1.1 Определение кинематических параметров редуктора.
Исходные данные: 

Мощность электродвигателя – Nдв =N1=1.5 кВт;

Частота вращения – nдв=750 мин-1;

Передаточное число редуктора – U=2;

Где:

N1 –мощность на ведущем валу редуктора;
n1- частота ращения вала.

Потерю мощности в муфте и паре подшипников качения на ведущем валу редуктора  учитываем как незначительную.
Согласно [2.,(8)] передаточное число:

U = 
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Где n2 – частота вращения ведомого вала редуктора, мин-1; (1, (2 – угловые скорости ведущего и ведомого валов редуктора, рад/с.

Определим частоту вращения ведомого вала:
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Определим угловую скорость ведомого вала:
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Определим угловую скорость ведомого вала:
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Горизонтальная плоскость
а) Определим опорные реакции, Н
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б) Построим эпюру изгибающих моментов относительно оси У в  характерных сечениях 1…4
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Таблица 1. – Значения валов редуктора
	Валы редуктора
	Мощность N1,кВт
	Частота вращения n, мин-1
	Угловая скорость, рад/с

	
	
	n1
	n2
	(1
	(2

	Быстроходный (Б), ведущий
	1,5
	750
	-
	78,5
	-

	Тихоходный (Т), ведомый
	-
	-
	375
	-
	39,25


2. Выбор материалов для изготовления зубчатых колес 
Таблица 2. ​– Характеристика материалы для изготовления зубчатых колес

	Звено передачи
	Марка стали
	(в,
MПа
	(в,
MПа
	Твердость
НВ
	Термообработка

	Шестерня
	35X
	740
	490
	240
	Улучшение


	Колесо
	40
	530
	270
	185
	Нормализация


3. Определение допускаемых контактных и изгибных напряжений
Исходные данные: твердость материала шестерни НВ1=240;

Твердость материала колеса НВ2=185

3.1 Определение допускаемых контактных  напряжений
Допускаемые контактные напряжения [(]Н определим [2.,(43)]:
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Где 
[image: image8.wmf]b
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- предел контактной выносливости; КНL и  (Н – коэффициенты долговечности и безопасности.

По [2., табл.18] 
[image: image9.wmf]b
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=2НВ+70, а по [2., (45) (49)]: (Н=1,1; KHL=1

Для материала шестерни:
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А для материала колеса:
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В качестве допускаемых контактных напряжений примем [2., с.32] меньшее из двух рассчитанных, т.е.  [(]H=400Мпа
3.2 Определение допускаемых изгибных напряжений.

 Допускаемые изгибные напряжения определим [2., с.44]
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Где 
[image: image13.wmf]b
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 -предел выносливости при изгибе; 
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- коэффициенты безопасности, долговечности и учета реверсивности приложения нагрузки.
((Flimb=1.8HB, 
SF=1.75;

KFL=1;

KFC=1.

Для материала шестерни:
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4. Определение крутящих моментов

Исходные данные: мощность на ведущем валу редуктора – N1=1,5 кВт; угловая скорость на шестерне - (1=78,5 рад/с; передаточное число  u=2.
Крутящий момент Т1 на шестерне определим [2.,(5)]:
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Момент сопротивления вращения Т2 на колесе определим:
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5. Определение межосевого расстояния:
Исходные данные: передаточное число U=2; момент вращения на колесе – Т2= 
[image: image18.wmf]Hмм
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; допускаемое контактное напряжение – [(]H=400M(a
Межосевое расстояние, а определим:
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Где КHB –коэффициент неравномерности распределения нагрузки по длине зуба; (ba – коэффициент ширины зубчатого венца относительно межосевого расстояния.
По: [2.,(33)] Ka=49.5;

[2.,(37)] KHB=1;

[2.,(18)] (ba=0.25.

a=153.3мм

по ГОСТ 2185-66 а=160мм

6. Определим [2.,(14)] модуль m зацепления:

M=(0.01…0.02)*a=(0.01…0.02)*160=1.6…3.2мм

По ГОСТ 9563-60 назначим m=2.5мм

7. Определение числа зубьев шестерни и колеса

Исходные данные: межосевое расстояние а=160мм;модуль зубьев – m=2.5; передаточное число u=2.
7.1 Определим [2.,7(15)] суммарное число зубьев шестерни и колеса
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7.2 Определим [2., табл.7,(16)] число зубьев Z1,шестерни;

Z1=
[image: image22.wmf]7
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Примем целое число Z1=42

7.3 Определим [2., табл.7,(17)] число зубьев Z2 колеса:
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7.4 Определим [2., с.34] фактическое передаточное число uф:
uф=
[image: image24.wmf]05
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, которое отличается от заданного на 2,4%, что допустимо.

8. Определение диаметров окружностей шестерни и колеса
Исходные данные: число зубьев шестерни 
[image: image25.wmf]Z

1=42; число зубьев колеса 
[image: image26.wmf]Z

2=86; модуль зубьев m=2.5.

8.1 Определим [2., (11), (12), (13)] диаметры делительной окружности d1, окружности выступов da1 и окружности впадин dd1 шестерни:

d1=m*z1=2.5*42=105мм

da1=m(z1+2)=2.5*(42+2)=110мм

df1=m(z1-2.5)=2.5*(42-2.5)=98.75мм
8.2 Определим соответствующие диаметры для колеса:

D2=m*z2=2.5*86=215мм

da2=m(z2+2)=2.5*(86+2)=220мм

df2=m(z2-2.5)=2.5*(86-2.5)=208,75мм

Проверим межосевое расстояние:

А=0,5(d1+d2)=0.5(105+215)=160мм

9. Определение ширины зубчатых венцов шестерни и колеса

Исходные данные: межосевое расстояние а=160мм; коэффициент ширины зубчатого венца (ba=0.25

9.1 Определим ширину зубчатого венца в2 колеса:

в2=(ваа=0,25*160=40мм

9.2 Определим ширину зубчатого венца в1 шестерни:

в1=в2+5=40+5=45мм

Оба числа соответствуют ГОСТ 6636-69.

10. Определение окружной скорости зубчатых колес

Исходные данные: диаметр делительной окружности шестерни – d1=105мм; угловая скорость ведущего вала редуктора –w1=78.5 рад/с.

 Определим  [2.,(2)]  окружную скорость v зубчатых колес:

V=
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По данным [2., табл.5] для этой скорости назначим 8-ю степень точности передачи.

11. Определение сил в зацеплении
Исходные данные: диаметр делительной окружности колеса – d2=2+5мм; момент сопротивления вращению на колесе – Т2=88*103Нмм; угол зацепления - (=const=20(.
11.1 Определим [2.,(28)] окружную (касательную) силу:
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11.2 Определим радиальную силу 
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12. Проверка зубьев передачи на контактную прочность
Исходные данные: межосевые расстояния- а=160мм; момент сопротивления вращению на колесе – Т2=38*103Нмм; передаточное число контактное напряжение – [(]H=400M(a; твердость материала колеса – НВ2=185; диаметр делительной окружности шестерни – d1=105 мм; окружная скорость колес – V=4.12м/с

Проверку контактной прочности зубьев выполним по [2.,(35)]:
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При (bd =
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По таблице 2.7 [стр.19(2)]
КНВ=1,02 при (=4,12 м/с, КН(=0,32, тогда:
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13. Проверка прочности зубьев на изгиб

Исходные данные: окружная сила – Ft=353H; ширина зубчатого венца колеса – b2=40мм; модуль зубьев – m=2,5; коэффициент ширины зуба относительно делительного диаметра - (bd=0.38; окружная скорость колес – v=4.12 м/с; степень точности передачи – 8; твердость рабочих поверхностей зубьев колеса – НВ2=185; допускаемые напряжения на изгиб для материала шестерни – [(]F1=247 
[image: image33.wmf]a
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; а для материала колеса  - [(]F2=190,3 
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; число зубьев шестерни – z1=42; число зубьев колеса – z2=86/
Проверку прочности зубьев на изгиб выполним:[2.,(38)]
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Где 
[image: image36.wmf]FV
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 - коэффициенты неравномерности распределения нагрузки по длине зуба и динамичности; YF- коэффициент формы зуба.
По [таб. 2.9., (стр.20)]: 
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По [таб. 3.2., (стр.42)]: YF1=0.471; YF2=0.449

Определим относительную прочность материалов шестерни и колеса: 
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Проверка прочности на изгиб для зубьев колеса, как менее прочных:


[image: image42.wmf]d
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Условие прочности выполнено.

14. Проектный расчет ведущего вала редуктора (вала-шестерни)

Исходные данные: крутящий момент на шестерне: Т1=19*103Нмм. Размеры диаметров  и длин ступеней вала определим 

14.1 Выполним эскиз вал-шестерни (Б)

14.2 Вычислим диаметр d1 первой ступени:
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Где 
[image: image49.wmf]]
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 - допускаемое напряжение кручения для материала вала.
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Согласно ГОСТ 6636-69 примем d1=18мм. На этой ступени устанавливается полумуфта муфты, которая соединяет вал-шестерню с валом электродвигателя. Чаще применяют муфту упругую втулочно-пальцевую (МУВП) по ГОСТ 21424-75.
Вычислим длину l1 первой ступени под полумуфту:

l1=(1.0…1.5)d1=(1.0…-1.5)*18=18…27мм

Согласно ГОСТ 2142-75 l1=20мм.

14.3 Вычислим диаметр d2 второй ступени

t=2мм. 

d2=d1+2t=8+2.2=22мм

14.4 Вычислим диаметры d3 и d5 третьей и пятой ступеней

d3=d5=d2 + (1…5) =21+(1…5)=22…26мм

d3=d5=25мм

14.5 Вычислим длину l2 второй ступени:

l2=1.5d2-B=1.5*21-15=17мм
14.6 Вычислим длины l3 и l5 третьей и пятой ступеней вала:

l3=l5 = B + l=15+10=25мм

14.7 Вычислим диаметр d4 четвертых ступеней

d4=d3+2t=25+2*2=29мм

Длину этих ступеней определим графически на эскизной компоновке. Вычисленные размеры ступеней вала укажем на рис. 2.
15. Проектный расчет ведомого вала редуктора

Исходные данные: момент сопротивления вращения на колесе – Т2=38*103Нмм. Размеры диаметров и длин ступеней вала определим [3., табл. 5,6,7].

15.1 Выполним эскиз (рис.3) ведомого вала

15.2 Вычислим [3., табл. 5] диаметр d1 первой ступени.
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Где примем 
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. Согласно ГОСТ 6636-69 примем d1=22мм. На этой ступени, согласно технологическому заданию, установлена шестерня открытой зубчатой передачи.
Вычислим длину этой ступени: l1=(1.0…1.5)*d1=(1.0…1.5)*22=22…33мм

L1=28мм

15.3 Вычислим диаметр d2 второй ступени

d2=d1+2t=22+2.2=26мм

 t=2мм
15.4 Вычислим диаметры d3 и d6 третьей и шестой ступеней под подшипники
d3=d6=d2+(1…5)=26+(1…5)=27…31мм

Примем d3=d6=30мм. 

Назначим предварительно, для опор тихоходного вала - подшипники шариковые радиальные легкой серии по ГОСТ 8338-75: обозначение 206.

d=30мм; D=62мм; В=16мм; r=1.5мм.

15.5 Вычислим длину l2 второй ступени:

l2=1.5d-B=1.5*26-16=23мм

15.6 Вычислим длины l3 и  l6 третьей и шестой ступеней:

l3 = l6=B+l=16+10=26мм
15.7 Вычислим диаметр d4 четвертой ступени

d4=d3+2t=30+2*2=34мм

Длину этой ступени определим графически.

15.8 Определим диаметр d5 пятой ступени

d5=d4+3f=34+3*1=37мм

f1=1мм

16. Определение размеров зубчатого колеса 

Исходные данные: модуль зубьев – mn=2.5мм; ширина зубчатого венца колеса – b2=40мм; диаметр вала под установку зубчатого колеса – d=d4=34мм.
Для изготовления зубчатого колеса выбираем штампованную заготовку. 

Таблица 3. – Геометрические размеры зубчатого колеса.

	Параметр
	Обозначение параметра и его определение

	Диаметр
	da2=220мм (по расчету зацепления)

	Толщина
	S=2.2m+0.05b2=2.2*2.5+0.05*40=7.5мм

По ГОСТ 66-39-69:S=8мм

	Ширина
	b2=40мм

	Диаметр внутренний
	d=d4=34мм

	Диаметр наружный
	dст=1,5d=1.5*34=51мм
По ГОСТ 6639-69 dст=52мм

	Длина
	lст=(1.0…1.2)*34=34…40.8
lст=40мм

	Продолжение таблицы 3

	Толщина
	C=0.5*(S+0.3d)=0.5(8+0.3*34)=9.1мм по ГОСТ 6639-69: С=10мм

	Радиусы и углы
	R=6мм; (=7(

	Отверстие
	d0=22мм; число=4


17. Разработка эскизной компоновки редуктора
Цель эскизной компоновки: Установление положения зубчатых колес относительно опор (подшипников). Определение расстояний l5 и lT между точками приложения реакций подшипников быстроходного (Б) и тихоходного валов (Т). Определение точек приложения сил элемента открытой передачи lon и муфты lm от реакции смежного подшипника. Определение недостающих линейных размеров ступеней быстроходного и тихоходного валов.
Исходные данные: геометрические размеры, полученные в результате предыдущих расчетов.

Таблица 4. – Геометрические размеры

	Вал
	Размеры, мм

	
	lБ
	lТ
	lм

	Б
	100
	-
	45

	Т
	-
	100
	45


18. Разработка силовой схемы нагружения валов редуктора

Цель: Определить направление в зацеплении; консольных сил со стороны открытой передачи и муфты; реакций в подшипниках; вращающих моментов и угловых скоростей.

Исходные данные: направление линии зуба шестерни – левое; двигатель механизма перемещения моста электрического крана – реверсивный.
Выполнение силовой схемы нагружения валов цилиндрического прямозубого одноступенчатого редуктора не вызывает затруднения и выполняется в последовательности.

19. Разработка расчетных схем валов редуктора

Цель: Определение реакции в опорах предварительно выбранных подшипников (по результатам этого этапа проводится проверочный расчет подшипников); построение эпюр изгибающих и крутящих момнтов (по результатам этого этапа выполняется проверочный расчет валов на сопротивление усталости).

19.1 Разработка расчетной схемы ведущего вала редуктора
Исходные данные: 

Ft1 =353H
Fr1 = 128H
lБ = 100мм
lM =45мм
d1 =105мм
T1 =19*103Hмм

Направление сил, моментов и угловой скорости определим по рекомендациям [3.,0.6…13]

Определим [3., табл.2] консольную силу от муфты:

Fм1(90(T1 =90*(19*103=169H
Определение реакции в подшипниках и построение эпюр изгибающих и крутящих моментов.

Вертикальная плоскость

19.2  Определим опорные реакции, Н;

Rcy=Ruy=
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Проверка:

(y=0; Rcy-Fr2+Fr2+Rdy=64-128+64=0

в) Построим эпюру изгибающих моментов относительно оси X в характерных сечениях 1…3:

Mx1=0; Mx2=Rcy (lT/2)=64*(100/2)=3200Нмм=3,2Нм

Mx4=0; Mx2(справа)=Rdy (lT/2)= 3200Нмм=3,2Нм
Mx3=0

20. Проверочный (уточненный) расчет валов редуктора на сопротивление усталости

20.1 Проверочный расчет быстроходного вала на сопротивление усталости

Исходные данные: суммарный изгибающий момент под шестерней –М2=76,1Нм; суммарный изгибающий момент под шестерней М3=47Нм; крутящий момент на шестерне - М(18,5Нм; диаметр вала под подшипник – d3=25мм; диаметр впадин шестерни – df1=98.75мм; материал вала шестерни – сталь 35x; (B=740M(a
(T=490M(a
(-1=(0.4…0.5)*(B=333 M(a

(-1=(0.2…0.3)*(B=185M(a

20.1.1 Сечение АА. 
Опасность сечения определяют два концентратора напряжений: подсадка подшипника с натягом и ступенчатый переход галтелью между третьей и четвертой ступенями при наличии изгибающего и крутящего моментов.
20.1.2 Определим [3.,(8)] нормальное напряжение изгиба
(а=(u = 
[image: image56.wmf]НЕТТО
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(а – амплитуда цикла перемены напряжений;

(u – расчетное напряжение изгиба;

М=М3=45Нм – изгибающий момент;
20.1.3 Определим [3.,(9)] касательное напряжение (a в опасном сечении:
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Где 
[image: image58.wmf]PНЕТТО
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 - полярный момент инерции сечения вала, определим [3., табл. 15]
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20.1.4 Определим [3.,(7)] коэффициенты концентрации нормальных (K()D и касательных (K()D напряжений
(K()D=
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[image: image63.wmf];
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K( =2,0; Kr=1.53

Kd =0.77; KF =1

20.1.5 Вычислим отношения:
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Определим коэффициенты концентрации напряжений:
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20.1.6 Определим [3.,(5)] пределы выносливости материала вала в опасном сечении:

((1)D
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20.1.7 Определим [3.,(3);(4)] коэффициенты запаса прочности по нормальным S( и касательным S( напряжениям:

S(=
[image: image68.wmf];
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S(=
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20.1.8 Определим [3.,(2)] общие коэффициенты запаса прочности в опасном сечении:
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Условие прочности выполнено.
20.1.9 Сечение Б-Б. 
Сечение находится на пятой ступени вала в среднем сечении шестерни. Концентратом напряжения является [3., с.47]ступенчатый переход  между диаметром впадин шестерни (df1=98,75 мм) и диаметром четвертой ступени вала (d4=29мм) при наличии максимального изгибающего (М2=76,1Нм) и крутящего (Мz=18.5Нм) моментов.

20.1.10 Определим нормальное напряжение изгиба
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20.1.11 Определим касательное напряжение:
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20.1.12 Определим коэффициенты концентрации нормальных и касательных напряжений:
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Определим K( и K( в месте перехода четвертой и пятой ступеней. Для этого места по  [3табл.6]: r=2мм; а[3.,с.47]
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К(=2,0;   К(=1,53
По таб. 10.8 для вала, поверхность которого обработана обточкой, определим:

Кd=0.77;   КF=0.95

Вычислим для ступенчатого перехода отношения:
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Вычислим коэффициенты концентрации нормальных и касательных напряжений:
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20.1.13 Определим пределы выносливости материала вала:
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20.1.14 Определим коэффициенты запаса прочности:
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20.1.15 Определим общие коэффициенты запаса прочности в сечении Б-Б:
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Условия прочности выполнено.

Проверочный расчет тихоходного вала на сопротивление усталости. Для проверки прочности вала назначим два опасных сечения. Первое (В-В) под подшипником, смежным с консольной нагрузкой, второе (Г-Г) под колесом.

Исходные данные: изгибающий момент под подшипником – М2=26,4Нм; изгибающий момент под колесом М3=34,7 Нм; диаметр вала под подшипником d3=30мм; диаметр вала под колесом d4=34мм; крутящий момент Mz=37.9Нм; 

Назначим [3., табл.1] материал для изготовления вала – сталь 45; (B=900 
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20.2 Сечение В-В: 
Опасность сечения определяют такие же концентраторы напряжений, как в сечении А-А быстроходного вала.
20.2.1 Определим нормальное напряжение изгиба:
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20.2.2 Определим касательное напряжение:
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20.2.3 Определим коэффициенты концентрации нормальных и касательных напряжений:
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 при r=1.5мм; t=2мм
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20.2.4 Вычислим отношения:
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Для посадки с натягом:
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20.2.5 Определить пределы выносливости материала вала в опасном сечении:
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20.2.6 Определим коэффициенты запаса прочности по нормальным S( и касательным S( напряжениям:

S(=
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20.2.7 Определим общий коэффициент запаса прочности в опасном сечении В-В:
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[

44

.

10

;

44

.

10

8

.

26

33

.

11

8

.

26

*

33

.

11

2

2

2

2

S

S

S

S

S

S

S

>

=

=

+

=

+

=

t

s

t

s


Условия прочности выполнено.


20.2.8 Сечение Г-Г. 
Сечение находится на четвертой ступени вала под колесом. Опасность сечения определяют два концентратора напряжений: подсадка колеса с натягом и шпоночный паз, при наличии максимальных изгибающих и крутящих моментов.

20.2.9 Определим нормальное напряжение изгиба:
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b=10мм; b1=5мм; (табл. 7.7 [стр.108(1)]
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20.2.10 Определим касательное напряжение в опасном сечении:
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20.2.11 Определим коэффициенты концентрации нормальных и касательных напряжений:
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Определим коэффициенты 
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Для концентратора напряжений в виде шпоночного паза вычислим отношения:
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Вычислим коэффициенты концентрации напряжений:

[image: image104.wmf]25
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20.2.12 Определим пределы выносливости материала вала:
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20.2.13 Определим коэффициенты запаса прочности по нормальным S( и касательным S( напряжениям:

S(=
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20.2.14 Определим общий коэффициент запаса прочности в опасном сечении Г-Г:
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.

2

...

5

.

1

]

[

56

.

13

;

56

.

13

6

.

28

4

.

15

6

.

28

*

4

.

15

2

2

2

2

=

>

=

=

+

=

+

=

S

S

S

S

S

S

S

t

s

t

s


Условие прочности выполнено.


21. Подбор подшипников качения
21.1 Проверочный расчет подшипников быстроходного вала

Исходные данные: диаметр вала под подшипник – d3=25мм; суммарные радиальные реакции: на опоре RA=2276H, на опоре RB=940H; угловая скорость (1=78.5 рад/с; рабочая температура подшипникового узла не более 100 С(; требуемая долговечность подшипников (h=15000ч. 
21.2 Проверочный расчет подшипников тихоходно=10.0kHго вала
Исходные данные: d3=30мм; RС =527Н; RD=944H; (2=39.25 рад/с; (h=15000ч.

Опора В наиболее нагружена и по ней видим расчет (подбор подшипника).
Назначим для обоих опор шариковый радиальный подшипник, легкой серии.

Выпишем из ГОСТ 8338-75 характеристики подшипника. Обозначение – 206. 

d=30мм

D=62мм
В=16мм

r=1.5мм
Сr=19.5kH

Cor =10.0kH

RE=VRr*K(KT=1*344*1*1=944H
Crp=RE
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Crp=6.6kH<Cr=19.5kH

Подшипник пригоден.
Опора А: Назначим подшипник легкой серии. ГОСТ 8338-75. Обозначение – 205. Характеристики подшипника:

d=25мм

D=52мм
В=15мм

Сr=14,0 kH
Cor =0,95 kH
RE=VRr*K(KT=1*2276*1*1=2276H
Crp=RE
[image: image110.wmf]3
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Crp=19,9 kH>Cr=14.0kH
Подшипник пригоден.
Выбираем подшипники из средней серии. Обозначение – 305.

d=25мм

D=62мм
В=17мм

r=2мм
Сr=22,5kH
Cor =11,4kH
Crp=19,9kH<Cr=22.5kH

Подшипник пригоден.
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