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Введение

Курсовой проект состоит из расчетной и графической частей.

Расчетная часть оформляется в виде пояснительной запис​ки и в зависимости от объёма и содержания проекта может вклю​чать следующие разделы:

1) Выбор электродвигателя и кинематический расчет привода.

2) Расчет ременной, цепной передачи или открытой зубчатой передачи.

3) Проектировочный и проверочный расчеты пере​дач редуктора.

4) Предварительный расчет валов.

5) Подбор подшипников.

6) Проверка долговечности подшипников.

7) Уточненный расчет валов.

8) Подбор и расчет муфт, шпонок, болтов и других элементов привода.

9) Тепловой расчет редуктора (червячного).

10) Смазка редуктора.

11) Порядок сборки редуктора и привода.

12) Техника безопасности.

Первые пять пунктов составляют первый этап компоновки редуктора и являются контрольной точкой графика курсового проектирования. Во избежание ошибок дальнейшее проектирование возможно лишь после одобрения I этапа руководителем проекта.

Графическая часть курсового проекта,  как правило, состоит из 4 листов формата A1. Это:

1) Общий вид редуктора.

2) Общий вид привода.

3) Детали и сборочные единицы редуктора и привода (по согласованию с руководителем курсового проекта). 

1. Выбор электродвигателя и кинематический расчет привода

Выбор электродвигателя производится по следующим парамет​рам:

1) Мощность  Р , кВт.

2) Частота вращения n , об/мин.

Исходными данными при проектировании могут служить:

- тяговое усилие F, Н;

- крутящий момент Т, Н∙м;

- линейная, или окружная скорость V, м/с;

- угловая скорость w, рад/с;         
· частота вращения ведомого вала nт, об/мин;

· диаметр барабана Dб, мм;

· число зубьев тяговой звездочки zзв;
· шаг тяговой звездочки tзв.

Мощность на приводном валу (на выходе) определяют следующим образом:
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Частота вращения приводного вала
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где  D - диаметр приводного барабана, ведомой звездочки, м.

Мощность на ведущем валу РВ (мощность электродвигателя) определяют с учетом потерь в опорах и передачах редуктора
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где η - коэффициент полезного действия привода,
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где η1, η2, η3, … ηn - коэффициенты полезного действия отдельных передач.

Значения коэффициентов полезного действия различных передач, опор качения и муфт сведены в табл. 1.1.

Таблица 1.1 - Значения к.п.д. различных передач

Передача
Значение

Закрытые цилиндрические зубчатые передачи
0,97…0,98

Закрытые конические зубчатые переда​чи
0,96…0,97

Открытая зубчатая цилиндрическая и коническая передачи
0,95 ... 0,96

Червячная передача с числом заходов червяка

Z=1

Z=2

Z=4
0,70 ... 0,75
0,80 ... 0,85
0,85 ... 0,95

Цепная закрытая передача
0,95 ... 0,97

Цепная открытая передача
0,90 ... 0,95

Ременная передача:

- с плоским ремнем


- с клиновым ремнем
0,96 ... 0,98
0,95 ... 0,97

Одна пара подшипников
0,99 ....0,995

Муфты
0,97 ... 0,98

Мощность электродвигателя должна быть не ниже опреде​ленной расчетом.

Для определения частоты вращения вала электродвигателя необходимо определить передаточное отношение привода uo 
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где u1, u2, u3, un - передаточное отношение отдельных передач.

Ориентировочные значения передаточных отношений различных передач можно выбрать из таблицы 1.2.

Таблица 1.2 - Значения передаточных отношений передач

Передача
Рекомендуемое
Предельное

Зубчатая передача цилиндрическая

тихоходная ступень

быстроходная ступень
2,5 ... 5

3,15 ... 5
6,3

8

Зубчатая передача коническая
I ... 4
5

Червячная передача
16 ... 50
80

Цепная передача
1,5 ... 4
10

Ременная передача
2 ... 4
8

Передаточные числа uБ и uТ быстроходной и тихоходной ступеней двухступенчатых редукторов в зависимости от схе​мы их компоновки выбирают по соотношениям, приведенным в табл. 1.3

Таблица 1.3 

Редуктор
Передаточное число


uБ
uТ

Двухступенчатый по развернутой схеме
uред /uТ
0,88
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Двухступенчатый соосный
uред /uТ
0,9
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Коническо-цилиндрический
uред /uТ
0,63
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Цилиндрическо-червячный
1,6…3,15
uред /uБ

После выбора значения передаточных отношений отдельных передач определяют общее передаточное отношение привода и ориентировочные значения частоты вращения ведущего вала
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По ближайшим к полученным в результате расчета зна​чениям частоты вращения nВ и мощности PВ, подбирают электродвигатель из каталогов (Приложение А). При этом допускается перегрузка двигателя до 8% при постоянной и 12% при переменной нагрузке.

Далее уточняют фактическое общее передаточное отно​шение привода по реальной частоте вращения вала электродвига​теля и приводного вала.
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Затем уточняют значения передаточных отношений пере​дач по ступеням.

Значения u1, u2, … un и uO выбирают из стандартного ряда по ГОСТ 2185-66.

1 ряд: 1; 1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,15; 4,0; 5,0; 6,3; 8,0; 10,0.

2 ряд: 1,12; 1,4; 1,8; 2,24; 2,8; 3,55; 4,5; 5,6; 7,1; 9,0; 11,2.

Первый ряд следует предпочитать второму.

Отклонения общего и фактического передаточного отно​шения не должны превышать ± 4 %. 

Контрольные вопросы

1. Как определить передаточное отношение передачи?
2. Как определить передаточное отношение двухступенчатого редуктора?
3. Как определить к.п.д. привода?
Литература

1.Курсовое проектирование деталей машин. С.А. Чернавский, К.Н.   Быков, И.М. Чернин и др. -  М. Машиностроение, 1988.

2. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей                   машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

2. Расчет зубчатых передач

Зубчатые передачи рассчитывают в зависимости от усло​вий эксплуатации на контактную или изгибную прочность. Основ​ным расчетным параметром для закрытых цилиндрических зубчатых передач и червячных передач, является межосевое расстояние, определяемое на основе теории Герца. Расчет выполняют на выносливость по контактным напряжениям. Открытые зубчатые передачи рассчитывают на выносливость по напряжениям изгиба с учетом износа зубьев в процессе эксплуатации. Основным расчетным параметром открытых передач является модуль.

Расчет всех видов передач начинают с выбора материала и определения допускаемых напряжений.

2.1. Выбор материала зубчатых колес и определение допускаемых напряжений.

Материал шестерни и зубчатого колеса можно выбрать по табл. 2.1.

Для изготовления колес передач рекомендуется применять стали с твердостью НВ ≤ 350 - нормализованные, улучшенные или закаленные. При этом для шестерни и колеса назначают материал одной марки, однако твердость шестерни должна быть выше твер​дости колеса на 20...30 НВ для улучшения прирабатываемости колес. Это обеспечивается соответствующей термообработкой.

В необходимых случаях для повышения нагрузочной способности, износостойкости и сопротивления заеданию применяют стальные зубчатые колеса с твердостью НВ > 350 – закаленные, цементированные, азотированные, цианированные.  

Допускаемые контактные напряжения определяют по формуле: 
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где σHlimb - предел контактной усталости поверхности зубьев; 
[SH] - коэффициент запаса прочности; 
КHL - коэффициент долговечности.

σHlimb- определяют в зависимости от твердости рабочих по​верхностей зубьев по табл. 2.2    для различных материалов и термообработки.
Таблица 2.1 – Механические свойства сталей, применяемых для изготовления зубчатых колес
Марка стали
Диаметр заготовки, мм
Предел прочности σв, МПа
Предел текучести σт, МПа
Твердость НВ, HRC
Термо-обработка

45
100…500
570
290
(119-207)HB
Нормали-зация

45
до 90

90…120

св.120
780

730

690
440

390

340
(269-302)HB

(240-280)HB

(235-262)HB
Улучше-ние

40Х
до 120

120…160

св.160
930

880

830
690

590

540
(240-280)HB

(269-302)HB

(235-262)HB
Улучше-ние

Продолжение тпблицы 2.1.

Марка стали
Диаметр заготовки, мм
Предел прочности σв, МПа
Предел текучести σт, МПа
Твердость НВ, HRC
Термо-обработка

40ХН
до 150

150…180

св.180
930

880

835
690

590

540
(280-310)HB

(269-302)HB

(235-262)HB
Улучше-ние

45Л
-
520
290
(207-235)HB
Нормали-зация

40ГЛ
-
590
340
(235-268)HB
Улучше-ние

20ХН2М
200
1000
800
(56-63)HRC

(300-400)HB
Улучше-ние+це-ментация+закалка

25ХГМ
200
1000
800
(56-63)HRC

(300-400)HB
Улучше-ние+це-ментация+закалка

Таблица 2.2 – Предел контактной выносливости при базовом числе циклов напряжений 

Термическая или 

термохимическая обработка зубьев
Твердость поверхностей зубьев
Сталь
σHlimb, МПа

Нормализация или улучшение
НВ < 350
Углеродистая или легированная
2HB + 70

Объёмная закалка
HRC38...50
-"-
18HRC +  150

Продолжение таблицы 2.2.

Термическая или 

термохимическая обработка зубьев
Твердость поверхностей зубьев
Сталь
σHlimb, МПа

Поверхностная закалка
HRC40...50
-"-
I7HRC +  200

Цементация и нитроцементация
HRC > 56
Легированная
23HRC

Коэффициент запаса прочности [SH] при объёмной за​калке, а также для нормализованных и улучшенных сталей равен 1,1...1,2, при поверхностном упрочнении 1,2...1,3.

Коэффициент долговечности КHL определяют в зависимос​ти от отношения эквивалентного числа циклов напряжений NHE к базовому числу циклов NHO (Рис. 2.1).

Базовое число циклов напряжений, зависящее от твердости рабочих поверхностей зубьев, находят по графику (Рис. 2.2).

Эквивалентное число циклов напряжений при работе передачи с постоянной нагрузкой 

                                         NHE = 60c∙n∙t    (2.2)
где  c – число одинаковых зубчатых колес, сцепляющихся с рассчитываемым зубчатым колесом;

n - частота вращения зубчатого колеса, об/мин;
t – продолжительность работы передачи под нагрузкой, ч;
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Рис. 2.1.   График для определения базового числа циклов напряжений
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Рис. 2.1.  График для определения коэффициента KHL
при работе передачи с переменными нагрузками
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где  Tmax - максимальный (пусковой) момент, Н∙м; 
tmax - время работы привода с нагрузкой Тmax, ч; 
Tn - момент, который передает колесо в течение времени tn, Н∙м; 
tn - время работы привода с нагрузкой Tn, ч.

Значения Tmax, T1, T2,…Tn, tпуск, t1, t2,…tn - принимают из графика нагрузки.

Если NHE / NHO > 1, то принимают КHL=1. 
Допускаемые, контактные напряжения для зубьев шестерен [σH]1 и колеса [σH]2 прямозубых передач определяют раздельно и в качестве расчетного принимают меньшее из них. При расcчете зубьев косозубых передач,  в которых твердость шестерни значитель​но превышает твердость зубьев колеса, расчетное допускаемое контактное напряжение определяют из выражения
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где [σH]1 и [σH]2 - допускаемые контактные напряжения зубьев шестерни и колеса,  вычисляемые по формуле (2.1).

При этом значения расчетного допускаемого контактного напряжения [σH] не должны превышать 1,23[σH]min, где [σH]min меньшее из   [σH]1 и [σH]2.

Допускаемые напряжения изгиба определяют по формуле 
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где σ0Flimb - предел выносливости при нулевом цикле изгиба; 
[SF] - коэффициент безопасности; 
КFL - коэффициент долговечности.

Значение σ0Flimb определяют по табл. 2.3. Коэффициент безопасности [SF] = 1,7…2,2 (большее значение для литых заготовок). Коэффициент долговечности КFL находят по формуле
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где NFO и NFE – соответственно базовое и эквивалентное число циклов напряжений;

m – показатель корня.

Таблица 2.3
Термическая или термохимическая обработка зубьев
Твердость зубьев
Марка стали
σFlimb, МПа


на поверхности
в сердцевине



Нормализация или улучшение
НВ 180…350
40, 45, 50, 40Х, 40ХН, 40ХФА
1,8HB

Объёмная закалка
HRC 45...55
40Х, 40ХН, 40ХФА
500…550

Закалка при нагреве ТВЧ
HRC 48...58
HRC 25...35
40ХН, 40ХН2МА
700

Цементация и нитроцементация
HRC 57…63
-
20ХН, 20ХН2М, 12ХН2, 12ХН3А
950

Базовое число циклов напряжений NFО = 4∙106. Эквивалентное число циклов напряжений NFE находят аналогично NHE. Для зубчатых колес с твердостью поверхностей зубьев HB≤350 показатель корня m = 6, для зубчатых колес с НВ>350 – m = 9.

2.2. Методика расчета закрытой цилиндрической  зубчатой передачи
Основным расчетным параметром закрытой цилиндрической зубчатой передачи служит межосевое расстояние aω, которое находится из условия контактной прочности. Межосевое рассто​яние определяют по формуле
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где
KHβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по ширине венца (Рис. 2.3); 

Ka - коэффициент, зависящий от типа передачи. 

Ka = 49,5 - для прямозубых передач; 

Ka = 43,0 - для косозубых или шевронных передач;

T2 - крутящий момент на колесе, Н∙м;
[σH] - допускаемое контактное напряжение, МПа; 
u - передаточное отношение; 

ψba - коэффициент ширины зубчатого венца по межосевому расстоянию.

ψba = 0,125...0,25 - для прямозубых пере​дач,

ψba = 0,25...0,4 - для косозубых передач, 
ψba = 0,5...1,0 - для шевронных передач. 

Коэффициент ψbd вычисляют по формуле 

                             ψbd = 0,5ψba(u + 1)  (2.8)
После определения межосевого расстояния aω находят ближайшее стандартное значение aω по ГОСТ 2185-66.

1 ряд: 40; 50; 63; 80; 100; 125; 160; 200; 250; 315; 400; 500; 630; 800; 1000; 1250.
2 ряд: - 71; 90; 112; 140; 180; 225; 280; 355; 450; 560; 710; 900; 1120; 1400. 
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Рис. 2.3  График для определения ориентировочных значений коэффициента КHβ
На основе принятого значения межосевого расстояния ориентировочно определяют модуль зацепления

                              mn = (0,01 ... 0,02) aω      (2.9)

и округляют до стандартного значения по ГОСТ 9563-60.

1 ряд: 1; 1,25; 2; 2,5; 3; 4; 6; 8; 19; 12; 16; 20.

2 ряд: 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 7; 9; 11; 14; 18; 22.

Далее определяют числа зубьев шестерни и колеса. Для прямозубых передач минимальное число зубьев шестерни z1, до​пускается принимать равным 17, тогда число зубьев колеса рав​но z2=z1∙u.

Для косозубых передач находят суммарное число зубьев шестерни и колеса, а затем разбивают на z1, и z2
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где β - угол наклона зубьев.
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Угол наклона зуба β принимают для косозубых колес в интервале β = 8…15 0, для шевронных β = 25- 40 0.
Минимальное число зубьев косозубой передачи:
                                      zmin = 17cos3β    (2.13)

После определения диаметра делительных окружностей: 
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уточняют межосевое расстояние
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При проверке может обнаружиться несоответствие результата с ранее принятым значением aω по стандарту. В этом случае надо устранить расхождение изменением угла β:

                            cosβ = 0,5(z1 + z2) mn/ aω  (2.16)
После определения размерных параметров проверяют зубья колес по контактным напряжениям: прямозубых передач
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косозубых передач
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Коэффициент КH = КHα ∙КHβ ∙КHV;

где КHα - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки между зубьями;

КHV – динамический коэффициент.

Значения коэффициентов КHα, КHβ, КHV приведены в табл. 2.4, 2.5, 2.6.

Таблица 2.4 – Значения коэффициента КHα для косозубых и шевронных передач

Степень точности
Окружная скорость V, м/с


до 1
5
10
15
20

6
1
1,02
1,03
1,04
1,05

7
1,02
1,05
1,07
1,10
1,12

8
1,06
1,09
1,13
-
-

9
1,1
1,16
-
-
-

Таблица 2.5 – Значения коэффициента КHβ 

ψbd = b/d1
Твердость поверхности зубьев


НВ ≤ 350                
НВ > 350


I
II
III
I
II
III

0,4
1,15
1,04
1,0
1,33
1,08
1,02

0,6
1,24
1,06
1,02
1,50
1,14
1,04

0,8
1,30
1,08
1,03
-
1,21
1,06

1,0
-
1,11
1,04
-
1,29
1,09

1,2
-
1,15
1,05
-
1,36
1,12

1,4
-
1,18
1,07
-
-
1,16

1,6
-
1,22
1,09
-
-
1,21

1,8
-
1,25
1,11
-
-
-

2,0
-
1,30
1,14
-
-
-

I – для передач с консольным расположением колеса

II – с несимметричным расположением колес относительно опор

III - с симметричным расположением колес относительно опор

Таблица 2.6 – Значения коэффициента КHV
Передача
Твердость НВ поверхности зубьев
Окружная скорость V, м/с



до 5
10
15
20



Степень точности



8
7

Прямозубая
≤350
1,05
-
-
-


>350
1,10
-
-
-

Косозубая и шевронная
≤350
1,0
1,01
1,02
1,05


>350
1,0
1,05
1,07
1,10

Для прямозубых колес при скорости до 5м/с следует назначать 8-ю степень точности по ГОСТ 1643-81; для косозубых колес при скорости до 10м/с назначают также 8-ю степень точности, а свыше 10 до 20м/с – 7-ю степень точности. 

Кроме этого цилиндрические зубчатые передачи проверяют по напряжениям изгиба. При этом, если колесо и шестерня выполнены из одного материала, то расчет ведут по шестерне, у которой толщина зубьев у основания меньше, чем у зуба колеса. Если шестерня изготовлена из более прочного материала, то расчет зубьев на изгиб ведут по тому из колес, для которого отношение [σF]/ YF имеет меньшее значение.

Расчетное напряжение изгиба в зубьях цилиндрических передач

           σF = YF Yβ КFα KFβ KFv Ft /( b2m)   (2.19)

где YF - коэффициент формы зуба,  выбирают по табл. 2.7; 

Yβ - коэффициент, учитывающий наклон зуба, для прямозу​бых передач Yβ =1, для косозубых Yβ  =1 – β0/ 140;

КFα - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями; для узких зубчатых колес, у которых коэффициент осевого перекрытия 
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 коэффициент КFα = 1, при εβ ≥1 КFα = 0,92; 
KFβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределение нагрузки по ширине венца определяют по табл. 8; 
KFv - коэффициент динамичности нагрузки,  возникающей в зацеплении, принимают по табл. 2.9   

Ft – окружное усилие, Н;

b2 – ширина колеса, мм;

m – модуль зацепления.

Таблица 2.7 – Значения коэффициента YF
z
17
20
25
30
40
50
60
70
80
100

YF
4,28
4,09
3,90
3,80
3,70
3,66
3,62
3,61
3,61
3,60

Таблица 2.8 – Значения коэффициента КFβ
ψbd = b/d1
Твердость рабочих поверхностей зубьев


НВ ≤ 350
НВ > 350


I
II
III
IV
I
II
III
IV

0,2
1,00
1,04
1,18
1,10
1,03
1,05
1,35
1,20

0,4
1,03
1,07
1,37
1,21
1,07
1,10
1,70
1,45

0,6
1,05
1,12
1,62
1,40
1,09
1,18
-
1,72

0,8
1,08
1,17
-
1,59
1,13
1,28
-
-

1,0
1,10
1,23
-
-
1,20
1,40
-
-

1,2
1,13
1,30
-
-
1,30
1,53
-
-

1,4
1,19
1,38
-
-
1,40
-
-
-

1,6
1,25
1,45
-
-
-
-
-
-

1,8
1,32
1,53
-
-
-
-
-
-

I - с симметричным расположением колес относительно опор
II - с несимметричным расположением колес относительно опор
III – с консольной установкой валов на шариковых подшипниках

IV – с консольной установкой валов на роликовых подшипниках

Таблица 2.9 – Значения коэффициента КFV

Степень точности
Твердость НВ рабочей поверхности зубьев
Окружная скорость V, м/с



3
3-8
8-12,5

6
≤ 350
1/1
1,2/1
1,3/1,1


> 350
1/1
1,15/1
1,25/1

7
≤ 350
1,15/1
1,35/1
1,45/1,2


> 350
1,15/1
1,25/1
1,35/1,1

8
≤ 350
1,25/1,1
1,45/1,3
-/1,4


> 350
1,2/1,1
1,35/1,2
-/1,3

В числителе указаны значения для прямозубых передач, в знаменателе – для косозубых 

Если в графике нагрузки заданы кратковременно дейст​вующие пиковые моменты, требуется про​верка рабочих поверхностей зубьев на контактную прочность по макси​мальному контактному напряжению:
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где σHmax - максимальное расчетное напряжение при перегрузке зубьев максимальным моментом Тmах; 

[σH]mах - допускаемое максимальное контактное напряжение для зубьев; 

σH - расчетное контактное на​пряжение, вызываемое расчетным моментом Т1. 

Для зубьев зубчатых колес и термообработкой нормализацией, улучшением или объемной закалкой с отпуском [σH]mах = 2,8σТ, где σТ - предел текучести материала зубьев при растя​жении; для зубьев с термообработкой — цементация, контурная закалка после нагрева ТВЧ - [σH]mах = HRC40. Расчет зубьев производится раздель​но для колеса и для шестерни.
При действии кратковременных перегрузок зубья проверяют на пластическую деформацию или хрупкий излом при изгибе от максимальной нагрузки:

                          σFmax = σF ∙ Тmax /Т1 ≤ [σF]max   (2.21)

где σFmax - максимальное расчетное напряжение на изгиб при перегрузке зубьев максимальным моментом Тmах; [σF]mах - допускаемое максимальное напряжение на изгиб для зубьев; σF - расчетное на​пряжение на изгиб, вызываемое расчетным моментом Т1. При твердости поверхностей зубьев НВ≤350 [σF]mах = 0,8σТ, где σТ - предел текучести материала зубьев при растя​жении; при твердости НВ>350 [σF]mах = 0,6 σВ, где σВ - предел прочности материала зубьев при растя​жении. Расчет зубьев производится для менее прочного колеса передачи.
2.3. Методика расчета открытой зубчатой цилиндрической передачи
Открытые зубчатые передачи, работающие без смаз​ки, рассчитывают на выносливость по напряжениям изгиба. Основным расчетным параметром при этом является модуль зацепления, который определяют по формуле
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Крутящий момент и число зубьев может быть взято как для шестерни Т1 и z1, так и для колеса Т2 и z2. Коэффициент YF, учитывающий форму зуба, принимают из табл. 2.7  
Коэффициент нагрузки зависит от твердости рабо​чих поверхностей зубьев, коэффициента ширины зубчатого венца, степени точности колес, окружной скорости и расположения передачи относительно опор. Определяют из таблиц аналогично расчетам открытых зубчатых передач. Коэффициент Km для прямозубых передач равен 14, для косозубых передач в интервале 11,2 ... 12,5.

После определения модуля округляют его значение до стандартного.

Выбирают число зубьев шестерни и колеса. Определяют диаметры колес и межосевое расстояние.

2.4. Методика расчета закрытой конической зубчатой передачи

Расчет конических передач производят на контакт​ную прочность. При проектировочном расчете определяют внешний делительный диаметр колеса 
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Коэффициент  Кd = 99 для передач с прямыми зубьями; Кd = 66 для колес с круговыми зубьями.

Коэффициент КHβ находят также как при расчете цилиндрических передач на контактную прочность. Коэффициент ширины зубчато​го венца ψbR рекомендуется принимать равным 0,285. 

Полученные значения de2 округляют по ГОСТ 12289 — 76 (в мм): 50; (56); 63; (71); 80; (90); 100; (112); 125; (140); 160; (180); 200; (225); 250; 280; 315; 355; 400; 450; 500; 560; 630; 710; 800; 900; 1000; 1120; 1250; 1400; 1600.
Предпочтительными являются значения без скобок.
Угол делительного конуса колеса δ1 и шестерни δ2 оп​ределяют из формул:
                                        δ2 = arctg u    (2.24)

                                        δ1 = 900 - δ2  (2.25)

Число зубьев шестерни рекомендуется выбирать в диапазоне 18…32, предварительно рассчитав zmin по формуле

                                 zmin =17cosδ1 cos3 β  (2.26)
Остальные параметры находят согласно ГОСТ 19325-73 и ГОСТ 19624-74 по табл. 2.10.

Расчетные контактные напряжения
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  (2.27)
Коэффициент нагрузки Кн представляет собой произведе​ние трех частных коэффициентов, определяемых так же, как и для цилиндрических косозубых колес КH = КHα ∙КHβ ∙КHV.
Напряжение изгиба зубьев конических зубчатых колес определяют по тем же формулам, что и для цилиндрических передач, но с учетом снижения нагрузочных способностей 

σF = 2 ∙ 103 ∙T1 ∙ YF ∙ KFβ ∙ KFV  /(0,85 ∙ z ∙ ψm ∙ m3) ≤ [σF]   (2.28)
Таблица 2.10
Параметры


Обозначение

Формула


Внешнее конусное расстояние
Re
Re = 0,5de/sinδ (2.29)

Ширина зубчатого венца

b

b≤0,3Re (2.30)


Среднее конусное расстоя​ние


R

R = Re-0,5b (2.31)


Средний окружной модуль

m


т = meR/ Re (2.32)


Средний делительный диа​метр

d

d= mz (2.33)


Внешняя высота зуба


he

he= 2,2me (2.34)


Внешняя   высота   головки зуба

hae

hae= me (2.35)

Внешняя высота ножки зуба

hfe

hfe = 1,2me (2.36)


Угол головки зуба


θa

θa1 = θf2; θa2 = θf1 (2.37)

Угол ножки зуба


θf


θf = arctg (hfe/Re) (2.38)


Внешний диаметр вершин зубьев

dae

dae= de+ 2haecosδ (2.39)
 

Значения коэффициентов KFβ  и Yβ выбираю так же, как и для зубьев цилиндрических передач. Коэффициент динамической нагрузки KFv тоже принимают как и для цилиндрических, но выполненных менее точными на одну степень.

Значение коэффициента YF формы зубьев принимают по эквивалентному числу зубьев

                                   zV = z/cosδ  (2.40)

2.5. Особенности расчета конических колес с круговыми зубьями
Для расчета конических колес с круговыми зубьями их заменяют биэквивалентными цилиндри​ческими прямозубыми колесами: во-первых, круговые зубья приводятся к прямым, во-вторых, конические колеса приводятся к цилиндрическим. 

Формулы для геометрического расчета приведены в табл. 2.11
Формула для проверочного расчета круговых зубьев на выносливость по напряжениям изгиба аналогична формуле для цилиндрических косозубых колес. 
Коэффициент формы зубьев YF надо выбирать по биэквивалентному числу зубьев zv = z/cosδcos3β
В связи с тем, что нагрузочная способность конических передач с круговыми зубьями выше, чем конических прямо​зубых, в формуле отсутствует коэффициент 0.85.
Таблица 2.11
Параметры

Обозначение и расчетные формулы


Внешний    делительный    диа​метр

de2 по формуле (2.23); 

de1 = de2/u (2.41)

Внешний торцовый модуль

тte= de1/z1 = de2 /z2 (2.42)


Внешнее конусное расстояние

[image: image35.wmf]2

2

2

1

5

,

0

z

z

m

R

te

e

+

=

 (2.43)

Ширина венца

b по формуле (2.30)


Среднее конусное расстояние

R по формуле (2.31)


Средний нормальный модуль

тn = тte (1-0,5b/ Re)cosβ (2.44)


Средний угол наклона зуба

β = 15-30 ° для косозубых колес; 
β = 30-40 ° для круговых зубьев


Внешняя высота зуба

he= 2 тte (cos β + 0,1) (2.45)


Внешняя высота головки зуба

hae1= тte cos β (l + x1) (2.46)
hae2= 2mtecos β - hae1  (2.47)


Внешняя высота ножки зуба

hfe1 = he - hae1 ; hfe2= he- hae2 (2.48)


Угол делительного конуса

δ2 и δ1 по (2.24) и (2.25)



Угол ножки зуба
θf  по формуле (2.38)

Угол головки зуба

θa1 = θf2; θa2 = θf1 

Внешний диаметр вершин зубьев

dae  по формуле (2.39)

Коэффициент     радиального смещения  у  шестерни   (рекомендуемый)
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Коэффициент тангенциаль​ного   смещения   у   шестерни при и > 2,5

При β = 15-29 °  xТ1= 0,07 +
0,01(u-2,5) (2.51)
При β = 29-40 °  xТ1= 0,11 +
0,01(u-2,5) (2.52)



2.6. Пример расчета конической прямозубой передачи

Исходные данные

n1 =2925об/мин; ω1 =306рад/с;

n2 =1462,5об/мин; ω2 =153рад/с;

Т1 = 23,5∙103Н∙мм. Т2 = 45∙103Н∙мм.

Выбираем материалы из табл. 2.1: для шестерни сталь 40Х, термообработка – улучшение, твердость НВ 270; для колеса – сталь 45, термообработка – улучшение, твёрдость НВ 250.
Допускаемые контактные напряжения
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где σH lim b – предел контактной выносливости при базовом числе циклов. По табл. 2.2 для углеродистых сталей с твердостью поверхностей зубьев менее НВ 350 и термообработкой (улучшение)
σH lim b = 2НВ + 70;
KHL – коэффициент долговечности; при числе циклов нагружения больше базового, что имеет место при длительной эксплуатации редуктора, принимают KHL = 1; [SH ]= 1,15.
Допускаемое контактное напряжение для шестерни
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= 530МПа.

для колеса
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Расчетное допускаемое контактное напряжение для прямозубого зацепления [σ]H =495МПа.

Коэффициент нагрузки KHβ при консольном расположении принимаем предварительно по графику на рис. 2.3, при ψbd = 0,4 и твердости НВ≤350. Для нашего случая значение KHβ = 1,2.
Принимаем коэффициент ширины венца по внешнему конусному расстоянию ψbRe = 0,285.
Внешний делительный диаметр колеса 

[image: image40.wmf]8

,

126

285

,

0

)

285

,

0

5

,

0

1

(

495

2

2

,

1

10

45

99

)

1

(

]

[

3

2

2

3

3

Re

Re

2

2

2

=

×

×

-

×

×

×

×

=

-

=

b

b

H

H

d

e

u

K

Т

К

d

y

y

s

мм

Принимаем стандартное значение dRe = 125мм.
Угол делительного конуса колеса и шестерни

δ2 = arctg u = 630;

δ1 = 900 - δ2 = 270.

Oпределим число зубьев шестерни и колеса:
zmin =17cosδ1 = 15, принимаем z1 = 18;
тогда z2 = u(z1 = 2(18 = 36.

Внешний окружной модуль

тe=  de2 /z2 = 125/36 = 3,5мм

Внешнее конусное расстояние и длина зуба
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b = ψbRe(Re = 0,285(70 = 20 мм;

Среднее конусное расстояние

R = Re-0,5b =70 – 0,5∙17 = 61,5мм

Средний окружной модуль

т = meR/ Re = 3,5∙61,5/70 = 3мм
Внешний делительный диаметр шестерни и колеса

dе1= mе z1 =3,5∙18 = 63мм
dе2= mе z2 =3,5∙36 = 126мм
Средний делительный диаметр шестерни

d1= mz1 = 3∙18 = 54мм
Внешние диаметры вершин зубьев шестерни и колеса
dae1= de1+ 2mecosδ1 = 63 + 2(3∙cos270 = 68,3 мм;
dae2= de2+ 2mecosδ2 = 126 + 2(3∙cos630 = 128,7 мм;
Определяем коэффициент ширины шестерни по среднему диаметру
ψbd = b/d1 = 20/54 = 0,37.

Окружная скорость колес и степень точности передачи
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При такой скорости нужна 7-ая степень точности.
Коэффициент нагрузки
KH = КH βKHαKHυ.

Значения КH β даны в таблице 2.5: при консольном расположении колес, ψbd = 0,37, твердости ( НВ 350   КH β = 1,15, КΗα = 1 и KHυ =1. Таким образом KH = 1,15.
Проверка контактных напряжений:
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Окружная сила, действующая в зацеплении:
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Проверяем зубья на выносливость по напряжениям изгиба по формуле:
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Здесь коэффициент нагрузки КF = КF βКFυ.
По таблицам 2.8 и 2,9 при ψbd = 0,37, твердости < НВ 350 и консольном расположении зубчатых колес КFβ = 1,3 и KFυ = 1,45. Таким образом, коэффициент KF = 1,3(1,45 = 1,885.
YF – коэффициент формы зуба, зависящий от эквивалентного числа зубьев:

у шестерни 
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у колеса 
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При этих значениях YF 1 = 4 и YF 2 = 3,61 (табл. 2.7).

Допускаемое напряжение вычисляется по формуле:
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По таблице 2.3 для стали 40Х улучшенной при твердости < НВ 350 σoFlim b = 1,8 НВ.
Для шестерни σ0F lim b = 1,8(270 = 486МПа;
для колеса σ0F lim b = 1,8(250 = 450МПа.
[S]F = [S]’F∙[S]’’F - коэффициент безопасности, где                              [S]’F = 1,75 для стали 40Х (таблица 2.3); для поковок [S]’’F = 1. Следовательно, [S]F = 1,75.
Допускаемые напряжения:
для шестерни 
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Находим отношения 
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Дальнейший расчет следует вести для зубьев шестерни, для которой найденное отношение меньше.

Проверяем прочность зуба колеса по формуле:
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Контрольные вопросы

1. Какие группы сталей применяют для изготовления зубчатых колес?
2. От чего зависит коэффициент долговечности?
3. Какие размерные параметры зубчатой передачи согласовывают с ГОСТ?
4. По каким напряжениям производят проектировочный расчет зубчатой передачи?
Литература

1.Курсовое проектирование деталей машин. С.А. Чернавский, К.Н.   Быков, И.М. Чернин и др. -  М. Машиностроение, 1988.

2. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей                   машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

3. Расчет червячных передач
Основным расчетным параметром червячной передачи яв​ляется межосевое расстояние aω. Расчет производят после выбора материала червяка и червячно​го колеса.

Червяки изготовляют из углеродистых или ле​гированных сталей с соответствующей термообработкой, обеспечиваю​щей высокую твердость рабочих поверхностей. Червяки из сталей 15Х, 20Х, 12ХН2, 18ХГТ, 20ХФ и т. д. подвергают цементации и закалке до твердости HRC58...63, а из сталей 40, 45, 40Х, 40ХН закаляют до HRC45...55. Червяки из улучшенных и нормализованных сталей приме​няют в тихоходных и малонагруженных передачах.  

Выбор материала червячного колеса зависит от скорости скольжения червяка. В связи со склонностью червячной передачи к заеданию и неблагоприятными условиями ее смазки венцы червячных колес изготовляют из бронзы. Для экономии бронзы из нее изготовляют лишь зубчатый венец, а центр колеса выполняют из чугуна или углеродистой стали. При скоростях скольжения vск = 5...30 м/с венцы червячных колес изготовляют из оловянных бронз БрОФ10-1, БрОНФ с высокими антифрикционными и противозадирными свой​ствами. При vск ≤ 6 м/с зубчатые венцы червячных колесвыполняют из менее дорогих безоловянных бронз БрАЖ9-4Л, БрАЖН10-4-4Л и т. п.; при этом чер​вяк должен иметь твердость HRC > 45.

Прочностные характеристики материалов червячных колес приведены в табл. 3.1 и 3.2.

Допускаемые напряжения [σH], [σOF], [σ-1F] получают перемножением табличных коэффициентов на коэффициент долговечности.
Таблица 3.1

Марка бронзы
Способ отливки
Допускаемые напряжения при твердости червяка



HRC<45
HRC≥45



[σOF]′
[σ-1F]′
[σH]′
[σOF]′
[σ-1F]′
[σH]′

БрО10Ф1
П
45
30
135
55
40
168

БрО10Ф1
К
57
41
186
71
51
221

БрО10Н1Ф1
Ц
64
45
206
80
56
246

БрО5Ц5С5
П
35
25
111
45
32
133

БрО5Ц5С5
К
45
32
132
53
38
159

БрА9Ж3Л
П
81
63
-
98
75
-

БрА9Ж3Л
К
85
69
-
108
83
-

БрА10Ж4Н4Л
П,К
101
81
-
130
98
-

К – отливка в кокиль, П – отливка в песчаную форму, Ц – центробежное литье

Таблица 3.2
Марка бронзы
[σH], МПа, при скорости скольжения Vs, м/с


0,5
1
2
3
4
6
8

БрА9Ж3Л
182
179
173
167
161
150
138

БрА10Ж4Н4Л
196
192
187
181
175
164
152

[σH] = [σH]′ ∙ KHL

[σOF] = [σOF]′ ∙ KFL
[σ-1F] = [σ-1F]′ ∙ KFL
Значения   KFL  при   бронзовом   венце   червячного   колеса
определяют по формуле
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 где NΣ - суммарное число циклов перемен напряжений.
Для передач при числе циклов каждого зуба колеса меньшем, чем 106, следует принимать NΣ = 106; если окажется, что число циклов больше 25∙107, надлежит принимать NΣ = 25∙107. Следовательно, значения KFL изменяют​ся в пределах max KFL = 1,0; min KFL = 0,543.
Величину NΣ  вычисляют по формуле
                                      NΣ = 60 ∙ n2 ∙ t,
(3.2)
где  n2 - частота  вращения червячного колеса, об/мин; t - срок службы передачи, ч.
Коэффициент долговечности при вычислении [σH] определяют по формуле
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При нереверсивной работе передачи значение NΣ вычисляют по формуле (3.2). В случае реверсивной нагрузки с одинако​вым временем работы в обоих направлениях в формулу (3.3) следует подставлять значение NE вдвое меньшее, чем вычисленное по формуле (3.2).
При числе циклов, превышающем 25∙107, в формулу (3.3) следует подставлять NΣ = 25∙107; следовательно, минимальное значение рассматриваемого коэффициента min KHL = 0,67.
Найденное значение KHL не должно пре​вышать своего максимального значения max KHL= 1,15; если по​лучится KHL> max KHL, то надо принимать KHL= 1,15.
Приведенные данные для определения коэффициентов KFL и КН1 относятся к передачам, работающим с примерно постоян​ной нагрузкой; при переменной нагрузке следует исходить из эквивалентного числа циклов
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где Ti, ti , ni – соответственно вращающий момент, продолжительность его действия и частота вращения при i–м режиме; 

Tmax – наибольший длительно действующий момент; 

показатель степени х = 9 при определении KFL и х = 4 при определении KHL.

Передаточные отношения червячных передач выбирают из стандартных рядов (по ГОСТ 2144-76)

1 ряд: 8; 10; 12; 5; 16; 20; 25; 31,5; 40; 50; 63; 80.

2 ряд: 9; 11,2; 14; 18; 22,4; 28; 35,5; 45; 56; 71. 
Выбирают число заходов червяка z1 = 1, 2 или 4. z1 = 3 выби​рать не рекомендуется.

Рекомендуется z1 = 4 при u = 8 ... 15; z1 = 2 при u = 15... 30; z1 = 2 при u > 30

Затем выбирают коэффициент диаметра червяка из стандартных рядов (ГОСТ 2144-76):

1 ряд: 6,3; 8,0; 10,0; 12,5; 16,0; 20,0; 25,0.

2 ряд: 7,1; 9,0; 11,2; 14,0; 18,0; 22,4.

Для червячных редукторов общего назначения рекомендуют принимать значения q в диапазоне 8 ... 12,5.
Расчет передачи ведут для зубьев червячного колеса, так как они имеют меньшую поверхностную и общую прочность, чем витки червяка.
Зубья червячных колес рассчитывают так же, как и зубья зубчатых колес - на контактную выносливость и на выносливость при изгибе; расчет на контактную прочность должен обеспечить не только отсутствие выкрашивания рабочих по​верхностей зубьев, но и отсутствие заедания, приводящего к задирам рабочих поверхностей зубьев.

Основная расчетная формула для червячных передач с ар​химедовым червяком имеет вид: 
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Коэффициент нагрузки зависит от скорости и степени точности 

                            К = Kβ KV  (3.6)
где Кβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распре​деления нагрузки по длине контактных линий; 

KV - коэффи​циент, учитывающий динамическую нагрузку, возникающую в зацеплении.
Коэффициент Kβ зависит от характера изменения нагрузки и от деформаций червяка
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     (3.7)
где θ - коэффициент деформации, определяемый по таблице 3.3; 

χ - вспомогательный коэффициент, зависящий от характера изменения нагрузки:
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Ti, ti, ni - соответственно вращающий момент, продолжитель​ность и частота вращения при режиме i; 

Тmах — максималь​ный длительно действующий вращающий момент. В расчетах, когда не требуется особая точность, можно принимать: при постоянной нагрузке χ = 1,0; при незначительных колебаниях нагрузки χ = 0,6; при значительных колебаниях нагрузки χ = 0,3.
При постоянной нагрузке коэффициент Kβ  = 1,0.

Таблица 3.3 - коэффициент деформации червяка θ
z1
Значения q


8
10
12,5
14
16
20

1
72
108
154
176
225
248

2
57
86
121
140
171
197

3
51
76
106
132
148
170

4
47
70
98
122
137
157

Коэффициент КV зависит от точности изготовления пере​дачи и от скорости скольжения vs (табл. 3.4).
Таблица 3.4 - Коэффициент динамичности нагрузки KV

Степень точности
Скорость скольжения vs


до 1,5
св. 1,5 до 3
св. 3 до 7,5
св. 7,5 до 12

6
-
-
1,0
1,1

7
1,0
1,0
1,1
1,2

8
1,15
1,25
1,4
-

9
1,25
-
-
-

Затем определяют угол подъёма витков червяка по ГОСТ 2144-76 из таблицы 3.5

Таблица 3.5- Угол подъёма γ на делительном цилиндре червяка
z1
Значения q


8
10
12,5
14
16
20

1
7007΄
5043΄
4035΄
4005΄
3035΄
2052΄

2
14002΄
11019΄
9005΄
8007΄
7007΄
5043΄

3
20033΄
16042΄
13030΄
12006΄
10037΄
8035΄

4
26034΄
21048΄
17045΄
15057΄
14002΄
11019΄

Модуль зацепления определяет по формуле
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        (3.9)

и согласуют со стандартным рядом (ГОСТ 2144-76) 
1,0; 1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,15; 4,0; 5,0; 6,3; 8,0; 10,0; 12,5; 16; 20; 25.

Затем определяют делительный диаметр червяка
                                          d1 = q∙m  (3.10)

После этого уточняют скорость скольжения 
                                
[image: image64.wmf]g

w

cos

/

2

1

1

÷

ø

ö

ç

è

æ

×

=

d

V

СК

 (3.11)

В завершение проектного расчета определяют все па​раметры червяка и червячного колеса. 

Высота головок витков червяка и зубьев колеса
                                    ha = ha*∙m (3.12)

Диаметр вершин витков червяка

                                da1 = d1 + 2 ha  (3.13)

Делительный диаметр червячного колеса

                                    d2 = z2 ∙m  (3.14)
Ширина обода червячного колеса

                                   b2 = 0,75 ∙ da1  (3.15)

Эквивалентное число зубьев колеса

                                   zV2 = z2 /cos3γ    (3.16)

Расчетный шаг резьбы червяка

                                    p = π∙m      (3.17)

Длина нарезанной части червяка

                                      b1 ≥ (11+0,06z2) ∙ m    (3.18)

После кинематического и геометрического расчетов червяч​ных передач определяют скорость скольжения в зацеплении 
                                       VS = V1/cosγ (3.19)

где  γ - угол подъёма линии витка определяют по табл. 3.5

По полученному значению VS уточняют допускаемое напряжение по табл. 3.3. 

Определяют коэффициент полезного действия червячного редуктора с уче​том потерь в зацеплении, в опорах и на разбрызгивание и перемешивание масла
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где ρ' — приведенный угол трения, определяемый опытным путем.

При расчетах редукторов рекомендуется принимать значения ρ' из табл. 3.6

Таблица 3.6. Приведенный угол трения р  

vs,м/с
ρ'
vs,м/с
ρ'

0,1
4°30'-5°10'
2,5
1°40'-2°20'

0,25
3°40'-4°20'
3,0
1°30'-2°00'

0,5
3°10'-3°40'
4,0
1°20'-1°40'

1,0
2°30'-3°10'
7,0
1°00'-1°30'

1,5
2°20'-2°50'
10,0
0°55'-1°20'

2,0
2°00'-2°30'
15,0
0°50'-1°10'

Далее проверяют контактное напряжение по формуле
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  (3.7)
Результат проверочного расчета следует признать неудовлетвори-тельным, если σН превышает [σH] более чем на 5% (передача перегружена), а также в случае, если расчетное напряжение ниже допускаемого на 15% и более (передача недогружена). В том и другом случае надо изменить параметры передачи и повторить проверку напряжений.

Проверка зубьев колеса по напряжениям изгиба:

σF = Ft2 ∙ K ∙YF ∙cosγ /(1,3 ∙ dω1 ∙ m3) ≤ [σF]   (3.11)

где   К - коэффициент нагрузки;

m и dω1 - модуль и начальный диаметр червяка, м;

YF - коэффициент формы зуба,  который принимают в зависимости от эквивалентного числа зубьев  червячного колеса zVS = z2/cos3 γ по табл. 3.7

Таблица 3.7

zV
28
30
35
40
45
50
65
80
100
150

YF
2,43
2,41
2,32
2,27
2,22
2,19
2,12
2,09
2,08
2,04

3.1. Тепловой расчет

Температура нагрева масла без искусственного охлаждения
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      (3.12)

где P1 = (0,1T2n2)/η - мощность на червяке,  Вт;

φ - коэффициент, учитывающий отвод тепла от кор​пуса редуктора в металлическую плиту или раму;

[t°] - максимально допустимая температура масла; 
А  - поверхность охлаждения корпуса, м2, равна поверхности всех стенок редуктора, включая половину площади ребер охлаждения, если они предусмотрены;

КT - коэффициент теплоотдачи,  КT = 9∙17 Вт/м2°С (большее значение при лучших условиях ох​лаждения). 
3.2 Пример расчета червячной передачи

Исходные данные

n1 =1444об/мин; 

n2 =72,2об/мин; ω2 =7,56рад/с;

Т2 = 517∙103Н∙мм.

Число витков червяка z1 принимаем в зависимости от передаточного числа: при u=20 принимаем z1=2.

Число зубьев червячного колеса 
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Принимаем для червяка сталь 45 с закалкой до твердости не менее HRC 45 и последующим шлифованием.

Для венца червячного колеса принимаем бронзу БрА9ЖЗЛ.

Предварительно принимаем скорость скольжения в зацеплении (s=5м/с.

Тогда при длительной работе допускаемое контактное напряжение [(н]=155МПа (табл. 3.2). Допускаемое напряжение изгиба для нереверсивной работы. В этой формуле KFL=0.543 при длительной работе, когда число циклов нагружения зуба;  (табл. 3.2).
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Принимаем предварительно коэффициент диаметра червяка q=10.

Принимаем предварительно коэффициент нагрузки К=1,2.

Определяем межосевое расстояние из условия контактной выносливости:

 

Модуль
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Принимаем по ГОСТ 2144-76 значения m = 8мм и q = 10.

Межосевое расстояние при стандартных значениях m и q
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Основные размеры червяка:

делительный диаметр червяка
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диаметр вершин витков червяка
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диаметр впадин витков червяка
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Длина нарезанной части шлифованного червяка
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принимаем в1=132 мм.

Делительный угол подъема витка 
[image: image76.wmf]g

 (по табл. 3.5) при  z1=2 и q=10

 γ =11019’.

Основные размеры червячного колеса
делительный диаметр
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диаметр вершин зубьев червячного колеса
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диаметр впадин зубьев червячного колеса
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Наибольший диаметр червячного колеса
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Ширина венца червячного колеса
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Окружная скорость червяка
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Скорость скольжения
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тогда  
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 = 149Мпа.
При скорости 
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 приведенный угол трения 
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 (табл. 3.6).

КПД редуктора с учетом потерь в опорах, потерь на разбрызгивание и перемешивание масла
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Выбираем 7-ю степень точности передачи. В этом случае коэффициент динамичности К(=1,1.

Коэффициент неравномерности распределения нагрузки



[image: image88.wmf](

)

x

z

K

-

×

÷

ø

ö

ç

è

æ

+

=

1

1

3

2

q

b



 EMBED Equation.3  [image: image89.wmf](
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где коэффициент деформации червяка  при q=10 и z=2 по табл. 3.3 

( = 86. Принимаем вспомогательный коэффициент х = 0,6 (незначительные колебания нагрузки).

Коэффициент нагрузки
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Проверяем контактное напряжение



[image: image91.wmf][

]

Н

H

МПа

w

a

q

z

K

T

q

z

s

s

á

=

×

×

×

×

=

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

+

×

=

129

200

5

14

.

1

10

517

10

40

170

1

170

3

3

3

3

3

2

2

2


Проверка прочности зубьев червячного колеса на изгиб.

Эквивалентное число зубьев
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Коэффициент формы зуба по табл. 3.7  YF=2,24.

Напряжение изгиба
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, что значительно меньше вычисленного [(OF]=53,2 Мпа.

Контрольные вопросы

1. Какой критерий выбора материалов червячного колеса и червяка?
2. Что такое коэффициент диаметра червяка?
3. По каким напряжениям производят проектировочный расчет червячной передачи?
Литература

1.Курсовое проектирование деталей машин. С.А. Чернавский, К.Н.   Быков, И.М. Чернин и др. -  М. Машиностроение, 1988.

2. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей                   машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

4. Ременные передачи
Ременная передача состоит из ведущего и ведомого шкивов и ремня, надетого на шкивы с натяжением и передающего окружную силу с помощью трения. Возможны передачи с двумя или несколькими ведомыми шкивами.

Основное применение ременные передачи имеют:

а) для привода от электродвигателей небольшой и средней мощности машин-орудий;
б) для привода от первичных двигателей (внутреннего сгорания) электрических генераторов, сельскохозяйственных и других машин.

Наиболее широкое распространение в машинах имеют клиновые и плоские ремни. Плоские ремни применяют как простейшие, испытывающие минимальные напряжения изгиба на шкивах; клиновые – в связи с их повышенной тяговой способностью.

4.1. Расчет плоскоременной передачи

Исходными данными являются:

1) мощность на ведущем шкиве Р1=3,2 kBT;

2) частота вращения ведущего шкива n1=950 об/мин;

3) частота вращения ведомого шкива n2=310 об/мин;

4) угол наклона линии центров θ=30.

Работа производится в одну смену; регулирование натяжения ремня- периодическое; нагрузка переменная; перегрузка при пуске - 1,4; срок службы t = 12000 ч.

Передаточное отношение передачи

                   i =3,06 

Вращающий момент на валу ведущего шкива

                  Т1 =32 Н м 

Диаметр ведущего шкива вычисляют по эмпирической зависимости
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Примем по ГОСТ 17383-73 по табл. 4.1 диаметр ведущего шкива d1=180 мм.

Диаметр ведомого шкива

                d2=d1i(1-ε)=180·3,06·(1-0,01)=545 мм

где ε – относительное скольжение ремня; для передач с регулярным натяжением ремня ε=0,01.

Примем по ГОСТ 17383-73 табл. 4.1 диаметр ведомого шкива d2=560мм

Уточненное значение передаточного отношения 

                          i=
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=3,14

Погрешность передаточного отношения:  Δi = 2,61 < [3%]

Уточненное значение частоты вращения ведомого вала n2=802об/мин.

Межосевое расстояние

                    a=2(d1+d2)=2(180+560)=1480 мм

Угол обхвата малого шкива

                   α1=180 - 60(d2 - d1)/a=165°>[150°]

Длина ремня

                L=2a+0,5π(d1+d2)+
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Скорость ремня

                        v=
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Таблица 4.1 - Ширина В обода шкива и ширина ремня в зависимости от диаметра шкива D (по ГОСТ 17383-73), мм.

D


B


b


D


В


b


D


В


b


D


В


b



40
16-40
10-32
112
16-112
10-100
315
40-315
32-280
900
100-630
90-560

D


B


b


D


В


b


D


В


b


D


В


b



45


16-50


10-40


125


16-125


10-112


355


40-355


32-315


1000


112-630


100-560



50


16-63


10-50


140


16-140


10-125


400


50-400


40-355


1120


125-630


112-560



56


16-63


10-50


160


20-160


16-140


450


50-450


40-400


1250


140-630


125-560



63


16-71


10-63


180


20-180


16-160


500


63-500


50-450


1400


160-630


140-560



71


16-80


10-71


200


25-200


20-180


560


63-560


50-500


1600


180-630


160-560



80


16-80


10-71


224


25-224


20-200


630


71-630


63-560


1800


200-630


180-560



90


16-90


10-80


250


32-250


25-224


710


80-630


71-560


2000


224-630


200-560



100


16-100


10-90


280


32-280


25-250


800


90-630


80-560






Размер В в указанных пределах брать из ряда: 16, 20, 25, 32, 40, 50, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 355, 400, 450, 500, 560, 630. 

Размер b в указанных пределах брать из ряда 10, 16, 20, 25, 32, 40, 50, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 355, 400, 450, 500, 560.

Окружная сила

                      Ft=
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Из  табл. 4.2 по ГОСТ 23831-79 выбираем резинотканевый ремень Б-800 с толщиной одной прокладки δ0=1,5 мм, числом прокладок z=3, допустимой нагрузке на 1 мм ширины прокладки р0=3Н/м

Таблица 4.2 - Ремни плоские резинотканевые (по ГОСТ 23831-79)

Технические характеристики прокладок
Прокладки из ткани


Б-800
БНКЛ
ТА-150

ТК-150
ТК-200

Номинальная прочность:

На основе
55
55
150
200

По утку
16
20
65
65

Наибольшая допускаемая нагрузка Ро на прокладку
3
3
10
13

Расчетная толщина прокладки с резиновой прослойкой
1,5
1,2
1,2
1,3

Поверхностная плотность прокладки с резиновой прослойкой
1,6
1,3
1,3
1,4

Число прокладок при ширине ремня В

20-71
3-5
3-5
-
-

80-112
3-6
3-6
-
-

125-560
3-6
3-6
3-4
3-4

Примечание. 
Ткани прокладок: Б-800-хлопчатобумажная; БКНЛ- из нитей полиэфира и хлопка;ТК-150, ТА-150, ТК-200-синтетическая.

Толщина ремня 

                      δ=δ0z=1,5·3=4,5 мм

Проверяем условие δ ≤ 0,025d1
                    0,025d1=0,025·180=4,5

Коэффициент угла обхвата 

                 Сα=1-0,003(180-α°1)=1-0,003(180-165)=0,96

Коэффициент влияния скорости

                 Сυ=1,04-0,0004υ²=1,04-0,0004·8,952=1,01

Коэффициент режима работы по табл. 4.3  

Таблица 4.3 - Коэффициент режима работы Ср
Характер нагрузки
Типы машин
Ср

С незначительными колебаниями, пусковая нагрузка до 120% номинальной
Ленточные конвейеры; станки токарные, сверлильные, шлифовальные
1,0

С умеренными колебаниями, пусковая нагрузка до 150% номинальной
Пластичные конвейеры; станки фрезерные, револьверные, плоскошлифовальные
0,9

Со значительными колебаниями, пусковая нагрузка до 200% номинальной
Конвейеры винтовые и скребковые, ковшовые элеваторы; станки строгальные и долбежные
0,8

С резкими колебаниями, пусковая нагрузка до 300% номинальной
Лесопильные рамы; шаровые мельницы, дробилки, молоты; подъемники
0,7

Примечание. При работе в две смены значения Ср снижают на 0,1; при трехсменной – на 0,2.

Ср=1 при работе с незначительными колебаниями нагрузки.
Коэффициент расположения передач табл. 4.4
Сθ=1 при θ=300

Таблица 4.4 – Коэффициент расположения передачи Сθ

Угол наклона
Сθ

Меньше 60
1

От 60 до 80
0,9

Больше 80
0,8

Допускаемая рабочая нагрузка на 1 мм ширины прокладки

                       [р]=[р0]·Сα·Сυ·Ср·Сθ=2,62 Н/м

Ширина  ремня

                       b=
[image: image99.wmf][
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примем по ГОСТ 17383-73 из табл. 4.1  b=50 мм. 

Напряжение от силы предварительного натяжения (табл. 4.5) при периодическом регулировании натяжений σ0=1,8 МПа.

Таблица 4.5 - Напряжение  σо от силы предварительного натяжения

Способ регулирования натяжения ремня 
σо

Нерегулируемое
1,7

Периодическое
1,8

Автоматическое
2,0

Предварительное натяжение ремня 

               F0=σ0∙b∙δ=1,8∙50∙4,5=405 Н

Натяжение ветвей:

ведущей

                          F1=F0+0,5Ft =405+0,5∙356=583 Н

ведомой

                            F2=F0-0,5Ft=405-0,5∙356=227Н

Напряжение от силы F1
                              
[image: image100.wmf]МПа
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Напряжение изгиба

                                                
[image: image101.wmf]МПа
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Напряжение от центробежной силы 

               σr=ρ·υ²∙10-6=1100·10-6∙8,95²=0,088 МПа

где ρ=1100…1200 κг/м3 – плотность ремня.

Максимальное напряжение

                 σмах=σ1+σи+σr=2,6+2,5+0,088=5,1 МПа

Условие σмах ≤ 7МПа выполнено.

Проверка долговечности ремня:

число пробегов

                         λ=
[image: image102.wmf]1
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Долговечность:

Н0=
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где Сi = 1,5 
[image: image104.wmf]3

i

 - 0,5=2,2 - 0,5 = 1,7 – коэффициент, учитывающий влияние передаточного отношения; 

Cн = 1 при постоянной нагрузке; при переменной нагрузке Cн = 2.

Нагрузка на валы передачи

            Fв=3·Fo·sin(α1/2)=3∙405∙sin(82,50)=1205 Н

4.2. Расчет клиноременной передачи 

Исходные данные:

Р1=10,9 кВт; 

n1=1460 об/мин; 

n2= 514 об/мин. 

Работа в одну смену. 

Регулирование натяжения ремня - периодическое. 

Нагрузка переменная. 

Срок службы 10000 ч.

Передаточное отношение

                           i = 
[image: image105.wmf]2
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 = 2,84.

Вращающий момент

                         Т1 = 
[image: image106.wmf]1
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 = 71,3Н∙м.

Диаметр меньшего шкива

               d1 = (3 ÷4) 
[image: image107.wmf]3
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 = (124 ÷166)мм; 

примем cогласно ГОСТ 17383-73   d1=125 мм.

Диаметр большего шкива

                          d2 = d1·i(1-ε) = 355мм;

для передач с регулируемым натяжением ремня ε =0,01.

Передаточное отношение (уточнение)

                             i = 
[image: image108.wmf](
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 = 2,87.

Погрешность передаточного отношения Δi% = [3%].

Межосевое расстояние

а = δ∙d2 = 355 мм;

при i = 2 δ = 1,2,

при i = 3 δ = 1,0,

при i = 4 δ = 0,95.
Длина ремня

                 L=2a+0,5π(d1+d2)+
[image: image109.wmf](
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Выбор сечения ремня.

Принимаем по ГОСТ 1284.3-80 (табл. 4.6)  сечение клинового ремня Б, с номинальной мощностью, передаваемой одним ремнем Ро = 2,36 кВт.
Таблица 4.6 - Номинальная мощность Ро, передаваемая одним ремнем (по ГОСТ 1284.3-80)

Сечение ремня

(длина Lp, мм)
d1, 

мм
i
Частота вращения n1, об/мин




400
800
950
1200
1450
1600
2000

О

(1320)
71
1,2

1,5

≥3
0,22

0,23

0,23
0,39

0,40

0,42
0,45

0,46

0,48
0,54

0,56

0,58
0,63

0,66

0,68
0,69

0,71

0,68
0,82

0,84

0,87


80
1,2

1,5

≥3
0,26

0,27

0,28
0,47

0,49

0,50
0,55

0,56

0,58
0,66

0,68

0,71
0,77

0,80

0,82
0,84

0,86

0,89
1,0

1,03

1,06


100
1,2

1,5

≥3
0,36

0,37

0,38
0,65

0,67

0,7
0,75

0,78

0,80
0,92

0,95

0,98
1,07

1,11

1,14
1,16

1,20

1,24
1,39

1,43

1,48


112
1,2

1,5

≥3
0,42

0,43

0,44
0,76

0,78

0,81
0,88

0,91

0,94
1,07

1,10

1,14
1,25

1,29

1,33
1,35

1,40

1,44
1,61

1,66

1,72

Продолжение таблицы 4.6

Сечение ремня

(длина Lp, мм)
d1, 

мм
i
Частота вращения n1, об/мин




400
800
950
1200
1450
1600
2000

А

(1700)
100
1,2

1,5

≥3
0,50

0,52

0,53
0,88

0,91

0,94
1,01

1,05

1,08
1,22

1,25

1,30
1,41

1,45

1,50
1,52

1,57

1,62
1,65

1,71

1,76


125
1,2

1,5

≥3
0,71

0,74

0,76
1,28

1,32

1,36
1,47

1,52

1,57
1,77

1,83

1,89
2,06

2,13

2,36
2,22

2,29

2,36
2,42

2,50

2,58


160
1,2

1,5

≥3
1,00

1,03

1,07
1,81

1,87

1,93
2,09

2,15

2,22
2,52

2,60

2,69
2,92

3,02

3,11
3,14

3,24

3,35
3,61

3,53

3,64


180
1,2

1,5

≥3
1,16

1,20

1,24
2,10

2,17

2,24
2,43

2,51

2,59
2,93

3,03

3,12
3,38

3,50

3,61
3,63

3,75

3,87
3,94

4,07

4,19

Б

(2240)
140
1,2

1,5

≥3
1,12

1,16

1,20
1,95

2,01

2,08
2,22

2,30

2,37
2,64

2,72

2,82
3,01

3,10

3,21
3,21

3,32

3,42
3,66

3,78

3,90


180
1,2

1,5

≥3
1,70

1,76

1,81
3,01

3,11

3,21
3,45

3,56

3,67
4,11

4,25

4,38
4,70

4,85

5,01
5,01

5,17

5,34
5,67

5,86

6,05


224
1,2

1,5

≥3
2,32

2,40

2,47
4,13

4,27

4,40
4,73

4,89

5,04
5,63

5,81

6,00
6,39

6,60

6,81
6,77

7,00

7,22
7,55

7,80

8,05


280
1,2

1,5

≥3
3,09

3,19

3,29
5,49

5,67

5,85
6,26

6,47

6,67
7,42

7,66

7,91
8,30

8,57

8,84
8,69

8,97

9,26
9,20

9,50

9,80



Окончание таблицы 4.6.

Сечение ремня

(длина)
d1,

мм
i
Частота вращения n1 , об/мин  




400
800
950
1200
1450

В

(3750)
224
1,2

1,5

≥3
3,20

3,31

3,41
5,47

5,65

5,83
6,18

6,38

6,58
7,18

7,45

7,69
7,97

8,23

8,49


280
1,2

1,5

≥3
4,63

4,78

4,93
8,04

8,30

8,57
9,08

9,37

9,67
10,49

10,83

11,17
11,47

11,84

12,22


355
1,2

1,5

≥3
6,47

6,69

6,90
11,19

11,56

11,92
12,55

12,95

13,36
14,23

14,70

15,16
15,10

15,59

16,09


450
1,2

1,5

≥3
8,77

9,05

9,34
14,76

15,24

15,72
16,29

16,82

17,35
17,75

18,33

18,91
_

Г

(6000)
400
1,2

1,5

≥3
12,25

12,64

13,04
19,75

20,40

21,04
21,46

22,16

22,86
22,68

23,42

24,16
_


560
1,2

1,5

≥3
20,27

20,93

21,59
31,62

32,65

33,68
33,21

34,30

35,38
_
_


710
1,2

1,5

≥3
27,23

28,12

29,01
39,44

40,73

42,02
38,90

40,17

41,44
_
_

Д

(7100)
560
1,2

1,5

≥3
24,07

24,85

25,64
31,62

32,65

33,68
33,21

34,30

35,38
_
_


710
1,2

1,5

≥3
34,05

35,17

36,28
39,44

40,73

42,02
38,90

40,17

41,44
_
_

Параметры клиновых ремней приведены в табл. 4.7

Таблица 4.7 - Клиновые ремни (по ГОСТ 1284.1-80)

Обо-значение
d1, 
не менее
lp
W
To
A
Lp

ΔL
Масса одного метра

О
63
8,5
10
6
47
400-2500
25
0,06

А
90
11,0
13
8
81
560-4000
33
0,10

Б
125
14,0
17
10,5
133
800-6300
40
0,18

В
200
19,0
22
13,5
230
1800-10000
59
0,30

Г
315
27
32
19,0
476
3150-14000
76
0,60

Д
500
32
38
23,5
692
4500-18000
95
0,90

Е
800
42
50
30,0
1172
6300-18000
120
1,52

Примечания:
1. 1. В графе А указана площадь поперечного сечения ремня, мм2; в графе ΔL- разность между расчетной Lp и внутренней Lвн длиной ремня.

2. 2. Стандатный ряд длин Lр : 400; 450; 500; 560; 630; 710; 800; 900; 1000; 1120; 1400; 1600; 1800; 2000; 2240; 2500; 2800; 3150; 3550; 4000; 5000; 5600; 6300; 7100; 8000; 9000; 10000; 11200; 12500; 14000; 16000; 18000.

Угол обхвата

                 α=1800 - 
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согласно табл. 4.8  Сα=0,89…

Расчетная мощность

                    Рр=Ро
[image: image111.wmf]P
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где СL - коэффициент, учитывающий влияние длины ремня; 

Сp - коэффициент режима работы; 

Сα - коэффициент угла обхвата; 

Cz - коэффициент, учитывающий число ремней в передаче.

Значения указанных выше коэффициентов определим по табл. 4.8, 4.9, 4.10, 4.11.

Таблица 4.8 - Значения коэффициента угла обхвата Сα  

αо
180 
160 
140
120
100
90 
70

Сα
1,0
0,95
0,89
0,82
0,83
0,68
0,56

Таблица 4.9 - Значения коэффициента Сz
Z
2-3
4-6
Cв.6

Сz
0,95
0,90
0,85

Число ремней

                          z = 
[image: image112.wmf]Cz
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Расчетная скорость ремня

                      v=
[image: image113.wmf]=
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Окружная сила

                         Ft=
[image: image114.wmf]v
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Сила предварительного натяжения одного ремня 

                     Fо=
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Для сечения Б значение коэффициента, учитывающего центробежную силу θ = 0,18 (табл. 4.12).
Таблица 4.10 - Значения коэффициента СL (по ГОСТ 1284.3-80, с сокращениями)

Lр, мм
 Сечение ремня


О
А
Б
В
Г
Д

400

500

560

710

900

1000

1250

1500

1800

2000

2240

2500

2800

3150

4000

4750

5300

6300

7500

9000

10000


0,79

0,81

0,82

0,86

0,92

0,95

0,98

1,03

1,06

1,08

1,10

1,30

-

-

-

-

-

-

-

-

-


0,79

0,83

0,87

0,90

0,93

0,98

1,01

1,03

10,6

10,9

1,11

1,13

1,17

-

-

-

-

-

-
0,82

0,85

0,88

0,92

0,95

0,98

1,00

1,03

1,05

1,07

1,13

1,17

1,19

1,23

-

-

-


0,86

0,88

0,91

0,93

0,95

0,97

1,02

1,06

1,08

1,12

1,16

1,21

1,23
0,86

0,91

0,95

0,97

1,01

1,05

1,09

1,11
0,91

0,94

0,97

1,01

1,05

1,07

Таблица 4.11 - Значения коэффициента Ср
Режим работы; кратковременная нагрузка, % от номинальной
Типы машин
Ср при числе смен



1
2
3

Легкий; 120
Конвейеры ленточные, насосы и компрессоры центробежные, токарные и шлифовальные станки
1,0
1,1
1,4

Средний; 150
Конвейеры цепные, элеваторы, компрессоры и насосы поршневые, станки  фрезерные, пилы дисковые
1,1
1,2
1,5

Тяжелый; 200
Конвейеры скребковые, шнеки, станки строгальные и долбежные, прессы, машины для брикетирования кормов, деревообрабатывающие станки
1,2
1,3
1,6

Очень тяжелый; 300
Подъемники, экскаваторы, молоты, дробилки, лесопильные рамы
1,3
1,5
1,7

Таблица 4.12 

Сечение
О
А
Б
В
Г
Д

θ
0,06
0,1
0,18
0,3
0,6
0,9

Сила,дейтвующая на вал

                        Fв=2Fozsin(α1/2)=2105 Н.

Напряжение от силы предварительного натяжения

                           σ1= 8,42 МПа;

где А = 133мм2 – площадь сечения ремня по табл. 4.7

Напряжение от изгиба на ведущем шкиве

                            σи = 0,4

для кожаных и резинотканевых ремней Еи=100÷200 МПа,

для хлопчатобумажных Еи=50÷80 МПа.

Напряжение от центробежной силы 

συ=ρυ²10-6=0,1;

где ρ=1100.

Максимальное напряжение в сечении ремня

σмах=σ1+σи+συ=8,92.

Коэффициент, учитывающий влияние передаточного отношения 

Сi=1,5-0,5=2,3.

Долговечность ремня

Но=
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где CH=2 при периодически изменяющейся нагрузке от нуля до номинального значения; Сн=1 при постоянной нагрузке.

Nоц –базовое число циклов; для ремней сечением О и А Nоц = 4,6∙106, Б,В и Г - Nоц = 4,7∙106, Д и Е - Nоц = 2,5∙106;

σ-1 - предел выносливости, σ-1=7МПа.

Условие Но ≥ [ Н ]соблюдается.

Долговечность не должна быть меньше 5000 ч при легком режиме работы, 2000 ч – при среднем и 1000 ч – при тяжелом режиме работы.

Контрольные вопросы

1. Как выбирают сечение клинового ремня?
2. Как повысить тяговую способность плоскоременной передачи, клиноременной передачи?
3. В чем заключается проверочный расчет ременной передачи?
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5. Цепные передачи

Цепная передача состоит из ведущей и ведомой звездочек и цепи, охватывающей звездочки и зацепляющиеся за них зубья. Применяют также цепные передачи с несколькими  ведомыми звездочками.

Цепные передачи применяют:

1) при средних межосевых расстояниях;

2) при жестких требованиях к габаритам; 

3) при необходимости работы без проскальзывания.

Широко используют цепные передачи в сельскохозяйственных и подъемных транспортных машинах, нефтебуровом оборудовании, мотоциклах, велосипедах, автомобилях.

5.1. Расчет цепной передачи с приводными роликовыми цепями

         Исходные данные:
p1=10 кBT;

n1=360 об/мин;

n2=115 об/мин.

Угол наклона линии центов к горизонтали 45 0.

Работа в 1 смену.

Смазка - периодическая. 
Передаточное число

                 u=3,13.

Вращающий момент на валу ведущей звездочки

                  Т=265кВт.

Коэффициент, учитывающий условия монтажа и эксплуатации передачи

                  Кэ = Kд∙Kа∙Kн∙Kр∙Kсм∙Kп
Кд - динамический коэффициент: при спокойной нагрузке Кд = 1, при ударной нагрузке его принимают в зависимости от интенсивности ударов от 1,25 до 2,5;
Ка учитывает влияние межосевого расстояния: при а = (30…50)∙t принимают Ка = 1, при увеличении а снижают Ка на 0,1 на каждые 20∙t сверх а = 50∙t, при а  ≤ 25∙t принимают Ка = 1,25 ;

Кн учитывает влияние наклона цепи: при наклоне до 60 0  Кн = 1, при наклоне свыше 60 0  Кн = 1,25, но при  автоматическом регулировании натяжения цепи принимают Кн = 1 при любом наклоне;

Кр принимают в зависимости от способа регулирования натяжения цепи: при автоматическом регулировании Кр = 1, при периодическом Кр = 1,25;

Ксм принимают  в зависимости от способа смазывания цепи: при картерной смазке Ксм = 0,8, при непрерывной смазке Ксм = 1, при периодической Ксм = 1,3…1,5; 

Кп учитывает периодичность работы передачи: Кп = 1 при работе в одну смену, при двухсменной Кп = 1,25, при трехсменной Кп = 1,5.
Допускаемое давление принимаем ориентировочно по таблице 5.1 [р] = 20Мпа, число рядов цепи m = 1.

Числа зубьев звездочек:

ведущей  z1 = 31 - 2u = 31 - 2∙3,13 = 25;

ведомой  z2 = z1u = 25 ·3,13 = 79.

Выбираем  цепь приводную роликовую однорядную ПР (по ГОСТ 13568-75) . Находим шаг цепи:
                            t=
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Таблица 5.1 - Допускаемое давление в шарнирах цепи [Р], МПа

(при z1 = 17)

n1, об/мин
Шаг цепи, мм


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

50

100

200

300

500

750

1000

1250


46

37

29

26

22

19

17

16


43

34

27

24

20

17

16

15


39

31

25

22

18

16

14

13


36

29

23

20

17

15

13

12


34

27

22

19

16

14

13

-
31

25

19

17

14

13

-

-


29

23

18

16

13

-

-

-


27

22

17

15

12

-

-

-

Примечания:

1. Если z1 ≠17 , то табличные значения  [р] умножают на 

Кz = 1 + 0,001(z1 - 17).

2. Для двухрядных цепей значения [р] уменьшают на 15%

По таблицам 5.2 и 5.3 принимаем ближайшее большее  значение шага цепи t = 31,75 мм. Для цепи проекция опорной поверхности шарнира Аоп = 262мм2, разрушающая нагрузка Q = 88,5кH, масса одного метра цепи q = 3,8кг/м.

Проверяем цепь по частоте вращения (таблица 5.4).

Условие n1 ≤ [ n1 ] выполнено при [ n1 ] = 630об/мин.

Проверяем по давлению в шарнирах по таблице 5.1.

Для данной цепи при 360 об/мин значение [р]=18,1Мпа, а с учетом примечания 

                [р]=[18,1 1+0,01(25-17) ]=19,6 Мпа.

Таблица 5.2 - Цепи приводные роликовые однорядные ПР (по ГОСТ 13568-750)

t
Bвн
d
D1
h
b
Q
q
Aоп2

9,525

12,7

15,875

19,05

25,4

31,75

38,1

44,45

50,8
5,72

7,75

9,65

12,7

15,88

19,05

25,4

25,4

31,75
3,28

4,45

5,08

5,96

7,5

9,55

11,12

12,72

14,29
6,35

8,51

10,16

11,91

15,88

19,05

22,23

25,4

28,58
8,5

11,8

14,8

18,2

24,2

30,2

36,2

42,4

48,3
17

21

24

33

39

46

58

62

72
9,1

18,2

22,7

31,8

60,0

88,5

127,0

172,4

226,8
0,45

0,75

1,0

1,9

2,6

3,8

5,5

7,5

9,7
28,1

39,6

54,8

105,8

179,7

262

394

473

646

Примечание: Аоп =0,28 t2 , за исключением цепи с шагом 15,875, для которой Aоп=0,22t2  и цепей с шагом 9,525 и 12,7 , для которых Аоп= 0,31t2.

Таблица 5.3 - Цепи приводные роликовые двухрядные 2ПР (по ГОСТ 13568-75)

t
Bвн
d
D1
h
B
A
Q
q
Aоп2

12,7

15,875

19,05

25,4

31,75

38,1

44,45

50,8
7,75

9,65

12,70

15,88

19,05

25,4

25,4

31,75
4,45

5,08

5,96

7,95

9,55

11,12

12,72

14,29
8,51

10,16

11,91

15,88

19,05

22,23

25,4

28,58
11,8

14,8

18,2

24,2

30,2

36,2

42,4

48,3
35

41

54

68

82

104

110

130
13,92

16,59

25,50

29,29

35,76

45,44

48,87

58,55


31,8

45,4

72,0

113,4

177,0

254,0

344,8

453,6
1,4

1,9

3,5

5,0

7,3

11,0

14,4

19,1
105

140

211

359

524

788

946

1292



Таблица 5.4 - Допускаемые значения частоты вращения [n1] малой звездочки для роликовых  цепей нормальной серии ПР и 2ПР (при z=15) 

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

[n1],
об/мин
1250
1000
900
800
630
500
400
300

Примечание. Для передач, защищенных от пыли , при спокойной работе и надежном смазывании допускается увеличение [n1]  на 30%

Расчетное давление 

                           р=
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Условие р≤[р] выполнено.

Находим суммарное число зубьев 

ZΣ=Z1+Z2=25+79=104.

Поправка

Δ=
[image: image121.wmf]6

,

8

2

1

2

=

-

p

z

z


а=40∙t
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Определяем число звеньев в цепи

               Lt=2at+0,5ZΣ+
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Округляем до четного числа Lt=134.

Уточняем межосевое расстояние по формуле

            а=0,25t[Lt-0,5 ZΣ +
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Для свободного провисания цепи предусматривается возможность уменьшения межосевого расстояния на 0,4%, т.е. на 1273∙0,004=5 мм.

Определяем диаметры делительных окружностей звездочек: 

ведущей

             dд1=
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ведомой

                 dд2=
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Определяем диаметры наружных окружностей звездочек:

ведущей

                De1=t(ctg
[image: image127.wmf]1
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z

+0,70)-0,31d1=   266,3 мм,

здесь d1-диаметр ролика цепи, 

по таблице 5.12 d1=19,05 мм;

ведомой

            De2=31,75(ctg
[image: image128.wmf]79
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Определяем силы, действующие цепь.

Fv=qv2=3,8 ·4,762=86H

Ff=9,81kfqa=9,81 ·1,5· 3,8 ·1,27=71 H.

Нагрузка на валы 

FB=Ft+2Ff=2100+2∙71=2242 H.

Коэффициент запаса прочности 
S=
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Согласно таблице 5.5 [S]=10,1 , условие S≥[S] выполнено.

Таблица 5.5 - Нормативные коэффициенты запаса прочности s приводных роликовых цепей нормальной серии ПР и2ПР

n1,

об/мин
Шаг цепи, мм


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

50

100

300

500

750

1000

1250
7,1

7,3

7,9

8,5

9,3

10,0

10,6
7,2

4,4

8,2

8,9

10,0

10,8

11,6
7,2

7,5

8,4

9,4

10,7

11,7

12,7
7,3

7,6

8,9

10,2

12,0

13,3

14,5
7,4

7,8

9,4

11,0
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Контрольные вопросы

1. Как определить делительный диаметр звездочки?

2. От чего зависит коэффициент эксплуатации цепей передачи?

3. Как производят проверочный расчет цепей передачи?

Литература

1.Курсовое проектирование деталей машин. С.А. Чернавский, К.Н.   Быков, И.М. Чернин и др. -  М. Машиностроение, 1988.
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6. Предварительный расчет и конструирование валов

6.1. Предварительный расчет валов

Основными критериями работоспособности проектируемых редукторных валов являются прочность и выносливость. Они испы​тывают сложную деформацию - совместное действие кручения, изгиба и растяжения (сжатия). Но так как напряжения в валах от растяжения небольшие в сравнении с напряжениями от кручения и изгиба, то их обычно не учитывают.
Расчет редукторных валов производится в два этапа: 1-й - про​ектный (приближенный) расчет валов на чистое кручение; 2-й - проверочный (уточненный) расчет валов на прочность по напряжениям изгиба и кручения.
В проектируемых редукторах рекомендуется применять терми​чески обработанные среднеуглеродистые и легированные стали 45, 40Х, одинаковые для быстроходного и тихоходного вала.
Механические характеристики сталей для изготовления валов определяют по табл  2.1.
Проектный расчет валов выполняется по напряжениям круче​ния (как при чистом кручении), т. е. при этом не учитывают на​пряжения изгиба, концентрации напряжений и переменность на​пряжений во времени (циклы напряжений). Поэтому для компен​сации приближенности этого метода расчета допускаемые напря​жения на кручение применяют заниженными: 
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Редукторный вал представляет собой ступенчатое цилиндричес​кое тело, количество и размеры ступней которого зависят от коли​чества и размеров установленных на вал деталей (см. рис. 6.1).

Проектный расчет ставит целью определить ориентировочно 
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Рис. 6.1. Типовые конструкции валов одноступенчатых редукторов:

а-быстроходный-червячного; б-быстроходный цилиндрического;

в-быстроходный-конического; г-тихоходный (
[image: image134.wmf]*
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-в коническом редукторе)


геометрические размеры каждой ступени вала: ее диаметр d и длину l (см. табл. 6.1).

Выбор наиболее рационального типа подшипника для данных условий работы редуктора весьма сложен и зависит от целого ряда факторов: передаваемой мощности редуктора, типа передачи, со​отношения сил в зацеплении, частоты вращения внутреннего кольца подшипника, требуемого срока службы, приемлемой стоимости, схемы установки.

Предварительный выбор подшипников для каждого из валов редуктора проводится в следующем порядке:

1. В соответствии с табл. 6.2 определить тип, серию и схему установки подшипников.

2. Выбрать из соответствующего стандарта типоразмер подшипников по ве​личине диаметра d внутреннего кольца, равного диаметру второй d2 и четвертой d4 ступеней вала под подшипники.

3. Выписать основные параметры подшипников: геометричес​кие размеры - d, D, B(T,c); динамическую С и статическую С0  грузоподъемности. Здесь D - диаметр наружного кольца подшип​ника, В - ширина шарикоподшипников; Т и с- осевые размеры роликоподшипников.

        Таблица. 6.1. Определение размеров ступеней вала, мм.

Ступень вала

и ее размеры d,l

Вал шестерня коническая
(см. рис. 6.1,в)


Вал-шестерня цилиндрическая
(см. рис.6 .1,б)


Вал-червяк
(см. рис. 6.1,а)


Вал колеса
(см. рис. 6.1,г)



1-я
под элемент откры​той передачи или полумуфту
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где 
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Размер фаски с см. табл. 6.10

2-я

под уплотнение крышки с отверстием и подшипник
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под шестерню, 
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определить графически на эскизной компоновке
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под подшипник
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             Продолжение табл.6.1

5-я

упорная 

или под резьбу
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Не конструируют
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 определить графи​чески 

Примечания:

 1. Значения высоты буртика t, ориентировочные величины фаски ступицы f и координаты фаски подшипника, r-определить в зависимости от диаметра соответствующей ступени d:



d
17…24
25…30
32…40
42…50
52…60
62…70
71…85

t
2
2,2
2,5
2,8
3
3,3
3,5

r
1,6
2
2,5
3
3
3,5
3,5

f
1
1
1,2
1,6
2
2
2,5

2. Диаметр dl выходного конца быстроходного вала, соединенного с двигателем через муфту, определить по соотношению 
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- диаметр выходною конца вала ротора двигателя. 

3.Диаметры и длины ступеней валов d, l округлить до ближайших стандартных чисел, определяя диаметр каждой последую​щей ступени по стандартному значению диаметра предыдущей. Стандартные значения d3 и d4  под подшипники принять равными диаметру внутреннею кольца подшипника, стандартные значения диаметров и длин остальных ступеней принять согласно ряду нормальных размеров.













Таблица 6.2 Предварительный выбор подшипников

Передача


Вал


Тип подшипника


Серия


Угол контакта


Схема установки



Цилиндри-ческая косозубая


Б


Радиальные шариковые однорядные 
при aw >200 мм


Средняя (легкая)


-


1 

с одной фикси​рующей опорой



При aw < 200 мм - радиальные шариковые однорядные, а при их больших размерах (d, D, В) – роликовые конические типа 7000
Легкая (средняя)
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=11...16° для типа 7000


3 

враспор




Т

Легкая



Коническая


Б


Роликовые конические типа 7000 или 27000 при n1 < 1500 об/мин


Легкая (средняя)
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=11...16° для типа 7000; 
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=25...29° для типа 27000;
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=26° для типа 46000


4 врастяжку





Радиально-упорные шариковые тина 46000; при n1 > 1500 об/мин







Т


Роликовые конические типа 7000


Легкая



3 

враспор

Червячная


Б


Радиально-упорные шариковые типа 46000; роликовые конические типа 27000; радиаль​ные шариковые однорядные при aw>160 мм
Средняя
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=11...16° для типа 7000;
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=25...29° для типа 27000;
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= 12° для типа 36000;
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=26° для типа 46000


2 

с одной фикси-рующей опорой





Роликовые конические типа 7000 или радиально-упорные шариковые типа 36000 при aw<160 мм


3 

враспор




Т


Роликовые конические тина 7000


Легкая





6.2.Конструирование валов.

Конструкция ступеней валов зависит от типа и размеров уста​новленных на них деталей (зубчатых и червячных колес, подшип​ников, муфт, звездочек, шкивов) и способов закрепления этих деталей в окружном и осевом направлениях. При разработке конструкции вала принимают во внимание техно​логию сборки и разборки передач, механическую обработку, усталостную прочность и расход материала при изготовлении. Окружное закрепление колес, элементов открытых передач муфт и подшипников осуществляется посадками, шпоночными соединениями и соединениями с натя​гом.

Ниже приводятся рекомендации по конструиро​ванию посадочных поверхностей ступеней валов, соединенных между собой переходными участками (рис. 6.2...6.5).

Переходные участки. Переходный участок вала между двумя смеж​ными ступенями разных диаметров выполняют: а) галтелью радиу​са r (галтель-поверхность плавного перехода от меньшего сечения к большему), снижающей концентрацию напряжений в местах пе​рехода (табл. 6.3); б) канавкой ширины b со скруглением для вы​хода шлифовального круга, которая повышает концентрацию на​пряжений на переходных участках (табл. 6.4). В конструкции сравнительно корот​ких валов достаточной жесткости при небольших изгибающих моментах (особенно на концевых участках), применяют, как прави​ло, канавки.
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Рис. 6.2.   Конструкции вала-шестерни цилиндрической:

                      а - dfl >d3 ; б- dfl <d3 ; в- dfl <d3 ; dal = d3; г- dal< d3
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Рис. 6.3. Конструкции вала-шестерни конической: 
                    а - dfl >d3 ; б- dfl <d3 ; в- dfl <d3 ; df1 = d3
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Рис. 6.4. Конструкции червячного вала:

а - dfl >d3 ; б- dfl =d3 ; в- dfl <d3 ; dal < d3; г- dal< d3
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Рис. 6.5. Конструкции тихоходного вала:

а, в -  с 5-й ступенью (распорная втулкана 4-й ступени); 

б - без 5-й ступени (распорные втулки - на 3-й ступени), 

г - без 5-й ступени (распорные втулки -   на 2-й и 4-й ступенях), 

д -    бесступенчатый (гладкий) вал.

Если между подшипником и колесом или элементом открытой передачи, муфтой устанавливают распорную втулку, то переход​ный участок между ступенями выполняют галтелью. При этом между буртиком вала и торцом втулки должен быть предусмотрен зазор с = 1...2 мм (см. рис. 6.5).

Для повышения технологичности конструкции радиусы галтелей r, размеры фасок на концевых ступенях с (табл. 6.5), ширину ка​навок b для выхода инструмента на одном валу принимают одина​ковыми.

Посадочные поверхности. Основные размеры ступеней быстро​ходного и тихоходного валов определяются при предварительном про​ектном расчете. Конструируя валы, размеры посадочных поверхностей ступеней d и l уточняют и определяют в зависимости от конструкции и размеров деталей, установленных на ступенях, с учетом их расположения относительно опор, а затем принимают по стандарту.
Таблица 6.3. Галтели
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d
20.. .28
32.. .45
50...70
80.. .90

r
1,6
2,0
2,5
3,0

f
2,0
2,5
3,0
4,0

Таблица 6.4. Канавки
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d 
Св. 10 до 50
Св. 50 до 100 
Св.  100

b
3,0
5,0
8,0

h
0,25
0,5
0,5

R
1,0
1,6
2,0

Таблица 6.5. Концы валов цилиндрические
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d1
20
22
25
28
32
36
40
45
50
55
60
70
80
90

r
1,6
2,0
2,5
3,0

c
1,0
1,6
2,0
2,5

1. Первая ступень. Выходной конец вала может быть цилиндри​ческим или коническим. Посадки деталей на конус обладают ря​дом достоинств: легкость сборки и разборки, высокая точность ба​зирования, возможность создания любого натяга.

 Диаметр 1-й ступени d1 (рассчитывается на чистое кручение  при предварительном расчете). Если диаметр 2-й ступени d2 изменился (увеличился) в связи с про​веркой пригодности подшипника, то нужно пересчи​тать диаметр 1-й ступени: d1=d2-2t. Здесь t > 2f- высота буртика, где f- конструктивный размер фаски который принимают в соответствии с радиусом галтели r по табл. 6.3 (в табл. 6.1  приве​дены стандартные размеры фасок). Длина ступени l1 (табл. 6.5, 6.6) определяется по осевым размерам ступицы элементов откры​тых передач  или посадочного места полумуфты.
Диаметр выходного кон​ца быстроходного вала d1 со​единенного с двигателем через муфту, не должен отличаться от диаметра вала ротора двигателя d1(дв)  больше чем на 20%. При выполнении этого условия соединение валов осуще​ствляется стандартной муфтой.
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Рис. 6.6. Конструирование выходной ступени вала:

а - с коническим концом; б - с цилиндрическим концом.

Если осевая фиксация деталей, установленных на 1-ю ступень, осуществляется шестигранной или круглой гайкой с многолапчатой шайбой, то для выхода инструмента при нареза​нии резьбы выполняют канавки (табл. 6.7). Канавки делают так​же под язычок стопорной многолапчатой шайбы (табл. 6.8). Для облегчения монтажа насаживаемых деталей на торце 1-й ступени выполняют фаску с.

2. Вторая ступень. Диаметр ступени d2 принимается равным ди​аметру d внутреннего кольца подшипника. Длина ступени l2 зависит от осевых размеров: деталей, входящих в комплект подшипникового узла, расположенного со стороны выходного конца вала; распорных втулок или колец,  посаженных на 2-ю ступень. 
Для быстроходного вала конического редуктора диаметр d2 опре​деляется по эскизной компоновке, а длина l2 рассчи​тывается по осевым размерам крышки подшипникового узла и уп​лотнения.

В любом случае длина ступени l2 должна быть достаточной, чтобы 
Таблица 6.6. Концы валов конические
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Номинальный диаметр      

d1
B
h

t1

t2

d2

d3

l2

l3


 20
 22

 25
4


4


2,5


1,8


М12х1,25          


Мб


6,5


8,8



 28

 32
5


5


3,0


2,3


М16хl,5

М8       

М10
9,0      

11,0
10,7   

13,0

36
6
6
3,5
2,8
    М20х1,5
М12
14,0
16,3

40

8
5,0
3,3
М24х2
М12
14,0
16,3

45

50 

56

8

8

9
5,0

5,0

5,5
3,3

3,3

3,8
М30х2
М16
21,0
23,5






М36х2
М20
21,0

23,5
23,5 26,5

63

71

80

10

11

12
6,0 

7,0

7,5
4,3 

4,4

4,9
М42хЗ М48хЗ

М56х4
М20 М24
23,5 26,0
26,5 29,3







М30


32


35,9



90



14


9,0


5,4


М64Х4






Таблица 6.7. Канавка для выхода резьбонарезного инструмента
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Размеры

канавки
Шаг резьбы



1
1,25
1,5
1,75
2


b
3
4
5


r
1
1
1,5


r1
0,5
0,5


dк
dр-1,5
dр-1,8
dр-2.2
dр-2,5
dр-3

обеспечить упор в ее торец элемента открытой передачи или муфты.

3. Третья ступень.

а) Для тихоходных валов (см. рис. 6.5).

Диаметр ступени d3=d2+3,2r, где r-координата фаски внутрен​него кольца подшипника. Длина ступени l3 может быть выполнена больше длины ступицы колеса lст, и тогда распорная втулка между торцом внутреннего кольца подшипника и торцом ступицы колеса ставится на 3-ю ступень (см. рис. 6.5, б).

При этом следует предусмотреть зазор с между торцами 3-й ступени и внутреннего кольца подшипника. Если l3 выполняется меньше lст, то распорная втулка ставится на 4-ю ступень (см. рис. 6.5, а, в) или на 2-ю и

4-ю ступени (см. рис. 6.5, г) с зазором с между буртиком ступени и торцом втулки. с=1...2 мм.

Шпоночный паз на 3-й ступени располагают со стороны паза 1-й ступени. Ширину шпоночного паза b для удобства обработки сле​дует принять одинаковой для 1-й и 3-й ступеней исходя из меньше​го диаметра.

б) Для вала-шестерни цилиндрической и червячного вала (см рис. 6.2; 6.4).

Цилиндрическая шестерня и нарезная часть червячного вала на​ходятся на 3-й ступени. На чертежах таких валов изображают выход резьбы (см. рис. 6.2, б-г; 6.4, в). Величина выхода lф зависит от модуля 

Таблица 6.8. Канавки под язычок стопорной шайбы
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Резьба d
A1
a2
a3
a4
d1

M20xl,5
6
2
3,5
1,0
16,5

M22xl,5
6
2
3,5
1,0
18,5

M24xl,5
6
2
3,5
1,0
20,5

M27xl,5
6
3
4,0
1,5
23,5

M30X1.5
6
3
4,0
1,5
26,5

M33xl,5
6
3
4,0
1,5
29,5

M36xl,5
6
3
4,0
1,5
32,5

M39x],5
6
3
4,0
1,5
35,5

M42xl,5
8
3
5,0
1,5
38,5

M45xl,5
8
3
5,0
1,5
41,5

M48xl,5
8
3
5,0
1,5
44,5

M52xl,5
8
3
5,0
1,5
48,0

M56x2,0
8
3
5,0
1,5
52,0

M60x2,0
8
3
6,0
1,5
56,0

Таблица 6.9. Внешний диаметр фрезы, мм

Модуль зацепления m
2…2,25
2,5…2,75
3…3,75
4…4,5
5…5,5
6…7

Dф
Степень точнос​ти
7
90
100
112
125
140
160



8...10
70
80
90
100
112
125   

зацепления m и внешнего диаметра фрезы Dф (табл. 6.9) и определяется графически.

Диаметр 3-й ступени определяется в зависимости от диаметра 2-й ступени и координаты фаски внутреннего кольца подшипника r: d3 = d2+3,2r, и должен обеспечить свободный выход фрезы. Длина ступени l3 определяется при конструировании всего узла быстроходного вала в целом.

Конструкция 3-й ступени вала-шестерни цилиндрической и чер​вячного вала зависит от передаточного числа редуктора u и межосе​вого расстояния aw. При небольшом u и относительно большом aw получается 
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 (см. рис. 6.2, а, 6.4, а), при большом u и отно​сительно малом aw будет d3>df1 и тогда конструкцию 3-й ступени выполняют по одному из вариантов на рис. 6.2, б, в; 6.4, в, предусматривающих участки выхода фрезы. В случае, если наруж​ный диаметр шестерни (червяка) dal окажется меньше d3 третью ступень обтачивают под диаметр dal. Участок выхода фрезы допус​кается распространить и на образовавшуюся при этом упорную сту​пень (буртик) для подшипника (см. рис. 6.2, г; 6.4, в).

в) Для вала-шестерни конической.

Диаметр 3-й ступени (буртика) d3= d4+3,2r (r-см. п. а), а шири​на b3
[image: image193.wmf]»

mte длина ступени l3 определяется графически (см. рис 6.1). При больших передаточных числах (u >3,15) шестерня полу​чается малых размеров, и тогда d3
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 dfel . В этих случаях не удается создать упорный буртик и его конструируют аналогично рис. 6.3, б, в. Возможен вариант исполнения 3-й ступени с диаметром d3 = d4. При этом получается гладкий вал с минимальным числом уступов.
4. Четвертая ступень. Диаметр 4-й ступени d4 равен диаметру d2 2-й ступени под подшипник, а ее длина l4 зависит от осевых разме​ров деталей, входящих в комплект подшипникового узла, располо​женного со стороны глухой крышки.

Для быстроходного вала конического редуктора (см. рис. 6.3) на 4-й ступени устанавливают оба подшипника и ее диаметр d4 ра​вен диаметру d внутреннего кольца подшипника. Длина ступени l4 определяется геометрически на компоновке редуктора и уточняется при конструировании вала на сборочном чертеже редуктора.

5. Пятая ступень. Для тихоходных валов (рис. 6.5, а, в); эта ступень предотвращает осевое cмещение колеса. Диаметр ступени d5=d3+3f, где f - фаска ступицы колеса (см. табл. (6.3); длина ступени l5 определяется графически на конструктивной компоновке. В чер​вячных и цилиндрических редукторах в ряде случаев вместо 5-й ступени тихоходного вала устанавливают распорную втулку на 2-й, 4-й или 3-й ступени  с наружным диамет​ром d5 не превышающим наружный диаметр внутреннего кольца подшипника.

Для быстроходного вала конического редуктора на 5-й ступени устанавливается регулирующая гайка с мелкой метрической резь​бой Диаметр ступени d5 и ее длина l5 определяются по табл. 6.1 и уточняются при конструировании вала на чертеже общего вида при​вода.

Контрольные вопросы

1.Каким образом учитывается изгиб при предварительном расчете валов?

2.С какой целью валам придается ступенчатая форма?

3.Какой элемент конструкции вала называется галтелью?

Литература

1. Орлов П.И. Основы конструирования: Справочно-методическое пособие. В 2-х кн. Кн. 2 – М.:Машиностроение,1988. - 560 с.

2. Шейнблит А.Е. Курсовое проектирование деталей машин: Учеб. пособие.-Калининград: Янтар. скиз, 1999.-454с.

3. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

7. Конструирование зубчатых, червячных колес и червяков

Основные параметры зубчатых, червячных колес и червяков (ди​аметр, ширина, модуль, число зубьев и пр.) определены при про​ектировании передач. Конструкция колес и червяков зависит глав​ным образом от проектных размеров, материала, способа получе​ния заготовки и масштаба производства.

В табл. 7.1...7.3 даны расчеты конструктивных элементов зубчатых и червячных колес при индивидуальном и мелкосерийном производстве.

Основные конструктивные элементы колеса - обод, ступица и диск (рис. 7.1).
Обод воспринимает нагрузку от зубьев и должен быть доста​точно прочным и в то же время податливым, чтобы способствовать равномерному распределению нагрузки по длине зуба. Жесткость обода обеспечивает его толщина S.
Ступица служит для соединения колеса с валом и может быть расположена симметрично, несимметрично относительно обода или равна ширине обода (см. рис. табл. 7.1...7.3). Это определяется технологическими, или конструктивными условиями. Длина ступи​цы 
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 должна быть оптимальной, чтобы обеспечить, с одной сторо​ны, устойчивость колеса на валу в плоскости, перпендикулярной оси вала, а с другой - получение заготовок ковкой и нарезание шпоночных пазов методом протягивания.

Диск соединяет обод и ступицу. Его толщина С определяется в зависимости от способа изготовления колеса. Иногда в дисках колес выполняют отверстия, которые используют при транспорти​ровке и обработке колес, а при больших размерах и для уменьше​ния массы. Диски больших литых колес усиливают ребрами или заменяют спицами.

Таблица 7.1. Колеса зубчатые цилиндрические. Конструкция и размеры, мм
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Элемент колеса
Размер
Способ получения заготовки



 а-круглый прокат, 

 б-ковка
  в - ковка,

 г - штамповка
 д- литье, 

 е- составные

Обод
Диаметр
dа<100 мм
dа =(100...500) мм
dа >500 мм


Толщина
S= 2,2m +0,05b2
S = 2,2т + 0,05 b2;

 h = 0,1 b2,;

 S0
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S; t=0,8h


Ширина
b2 

Сту​пица


Диаметр внутренний
d = d3 (табл. 6.1)

Продолжение табл.7.1.   


Диаметр наружный
dст=1,55d при соединении шпоночном и с натягом


Толщина
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Длина
а- lст= b2;

б-lст=(1,0…1,5)d

lст=(l,0...1,5)d



lст=(l,0...1,2)d -оптимальное значение

Диск


Толщина
С= b2 -(2…4)
С=0,5(S+
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Радиусы закруглений и уклон
R
[image: image202.wmf]³

1
R 
[image: image203.wmf]³

6; 
[image: image204.wmf]°

³

7

g


R 
[image: image205.wmf]³

10; 
[image: image206.wmf]°

³

7

g




Отверстия
-


-
См. табл. 7.3

    Примечание: 

1. При определении длины ступицы lст числовой коэффициент перед d принимают ближе к еденице при посадке колеса на вал с натягом и ближе к верхнему пределу – при переходной посадке.

2. На торцах зубьев выполняют фаски размером f=(0,6…0,7)m с округлением до стандартного значения по табл. 7.4.

3. Угол фаски 
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Таблица 7.2. Колеса зубчатые конические. Конструкция и размеры, мм

Элемент


Размер
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а круглый прокат,

б-ковка
а-ковка,

б-штамповка
а-литье

б-составные

Обод


Диаметр
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Толщина
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Ступица


Диаметр внутренний
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Диаметр наружный
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Продолжение табл.7.2                                                                                                                                            

Диск


Толщина
С- определяется графически
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См. табл. 7.3.













Примечания: 
1. См. примечание 1 к табл. 7.1. 
2. На торцах зубьев выполняют фаски размером f= 0,5тte(т) с округлением до стандартного значения по табл. 7.4.
3. Фаски снимают параллельно оси отверстия колеса.

4. Колеса конструируются со ступицей, выступающей за торец диска со стороны большого конуса; при этом размер 

    K  принимается конструктивно.

5. Для шестерни открытой передачи при больших размерах длины зуба b длина ступицы lст принимается конструктивно.

Таблица 7.3. Колеса червячные. Конструкция и размеры, мм
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Элемент колеса
Размер
Значение

Обод
Диаметр наибольший
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Диаметр внутренний
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Толщина
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Ширина
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Ступица
Диаметр внутренний
(см. табл. 6.1) 


 Диаметр наружный
Стальная 
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при соединении шпоночном и с натягом
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Радиусы закруглений и уклон
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Отверстия
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Продолжение табл. 7.4.
Примечания: 

1. См. примечание 1 к табл. 7.1. 

2. На торцах зубьев выполняют фаски размером f= 0,5 т с округлением до стан​дартного значения 

по табл. 7.4.

 3. Угол фаски 
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Острые кромки на торцах ступицы и углах обода притупляют фасками f размеры которых принимают по табл. 7.4.
Таблица 7.4. Стандартные размеры фасок, мм
Диаметр ступицы или обода
Св 20

 до 30
Си 30

 до 40
Св 40
до 50
Св 50
до SO
Св 80 

до 120
Св 120 до 150
Св 150 до 250
Св. 250 до 500

f
1,0
1,2
1,6
2,0
2,5
3,0
4,0
5,0 :
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1. Зубчатые колеса (см. табл. 7.1, 7.2). В проектируемых при​водах колеса редукторов получаются относительно небольших диа​метров и их изготовляют из круглого проката или поковок. Боль​шие колеса открытых зубчатых передач изготовляют литьем или со​ставными. Ступицу колес цилиндрических редукторов располагают симметрично относительно обода, а ступица колес открытых ци​линдрических зубчатых передач может быть расположена симмет​рично и несимметрично относительно обода. Ступица колес закры​тых и открытых передач конического зацепления выступает со сто​роны большого конуса. 
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2. Червячные колеса (табл. 7.3). По условиям работы изготов​ляют составными: центр колеса (ступица с диском) - из стали, реже из серого чугуна, а зубчатый венец (обод) - из антифрикци​онного материала. При единичном и мелкосерийном производстве зубчатые венцы соединяют с центром колеса посадкой с натягом (Н7/и7; H8/u8). При постоянном  направлении вращения червячно​го колеса на наружной поверхности центра предусматривается буртик, и эта форма центра является традиционной (рис. а). В со​временных конструкциях для упрощения процесса изготовления вен​ца и центра буртик не делают, обеспечивая посадку венца на центр с натягом (рис. б). При небольших скоростях скольжения v <2 м/с и малых диаметрах колеса его можно изготовить цельнолитым (рис. в).
3. Валы-шестерни и червячные валы. Цилиндрические и кони​ческие шестерни при u>3,15 выполняют заодно с валом, а при u<2,8 они могут быть насадными, если это конструктивно необходимо. Однако стоимость производства при раздельном исполнении вала и шестерни (червяка) увеличивается вследствие увеличения числа поса​дочных поверхностей и необходимо​сти применения того или иного со​единения. Поэтому шестерни и чер​вяки (рис. 7.2) чаще всего выполня​ют заодно с валом. Рекомендации по конструированию вала-шестерни и червячного вала см. 6.2. 

4. Установка колес на валах. а) Сопряжение колес с валом. Для передачи вращающего момента редукторной парой применяют шпоночные соединения и соедине​ния с натягом. В случае шпоночного соединения можно принимать следующие посадки:   

для цилиндрических прямозубых колес Н7/р6 (H7/r6);

для цилиндрических косозубых и червячных колес H7/r6 (H7/s7);
для конических колес H7/s6 (H7/t6).

Посадки с большим натягом (в скобках) - для колес реверсив​ных передач.
б) Осевое фиксирование колес. Для обеспечения нормальной работы редуктора зубчатые и червячные колеса должны быть уста​новлены на валах без перекосов. Если ступица колеса имеет доста​точно большую длину (отношение lст/d >0,8; в проектируемых ре​дукторах принято lст/d = l...l,5), то колесо будет сидеть на валу без перекосов. В этом случае достаточно предохранить колесо от осевых перемещений по валу соответствующим осевым фиксированием:

1-й способ. Упором одного из торцов ступицы колеса в буртик;

между 3-й и 5-й ступенями вала и установкой на 2-й ступени вала  распорной втулки (с посадкой H9/d9; H11/a11) между другим торцем ступицы колеса и торцем внутреннего кольца подшипника.
Размеры распорной втулки (D, L) определяются по месту установки и должны обеспечить надежное осевое фиксирование колеса. По "Классификатору ЕСКД"  при соотношении" геометрических параметров L
[image: image241.wmf]£

<0,5D распорная деталь называется "кольцо", при L >0,5D - "втулка".

2-й способ. При отсутствии 5-й ступени установкой двух распорных втулок на 2-й, 4-й или 3-й ступени вала между обоими торцами, ступицы колеса и торцами внутренних колец подшипников или мазеудерживающих колец.                  
В обоих случаях для гарантии контакта деталей по торцам дол​жны быть предусмотрены зазоры с между буртиками 2-й или 3-й ступени вала и торцами втулок.
5. Регулирование осевого положения колес (регулирование зацеп​ления). Погрешности изготовления деталей по осевым линейным размерам и погрешности сборки приводят к неточному осевому по​ложению колес в 

зубчатых и червячных передачах. В цилиндрических редукторах для компенсации неточности положения колес ширину одного из них делают больше ширины другого (рис. 7.3,а). Чтобы избежать неравномерной по ширине вы​работки, более твердое колесо-шестерню - выполняют большей ширины (табл. 7.5), и она перекрывает с обеих сторон более мяг​кое колесо. При этом на увеличение ширины шестерни расходуетcя меньше металла.
Таблица 7.5. Ширина колес цилиндрической передачи, мм

b2
До 30
Св. 30 до 50
Св. 50 до 80
Св. 80 до 100

b1/b2
1,08
1,07
1,06
1,05

Примечание. b1 и b2—соответственно ширина шестерни и колеса.
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Точность зацепления конических и червячных пар в проектируемых приводах достигают регулированием посредством осевого перемеще​ния вала с закрепленным на нем колесом. При этом в конической паре регулирование достигается взаимным осевым перемещением валов шестерни и колеса; в червячной паре - осевым перемещени​ем вала червячного колеса до точного совмещения средней плоско​сти зубчатого венца с осью червяка (рис. 7.3, б, в). В проектиру​емых редукторах 
регулирование конического и червячного зацепле​ния производится после регулирования подшипников двумя спосо​бами:

1-й способ. Постановка под фланец торцовой крышки или стака​на набора металлических прокладок толщиной от 0,1 до 0,8 мм. Суммарную толщину набора определяют при сборке.
2-й способ. Применение винтов, воздействующих на наружные кольца подшипников непосредственно или через регулировочные шайбы. Этот способ применим для торцовых и врезных крышек и дает возможность производить точную регулировку осевого положения колес, вследствие чего его широко применяют в машиностроении.
Регулировочные устройства делают на обоих концах вала со сторо​ны крышки с отверстием и глухой крышки, что дает возможность перемещать вал в двух направлениях. Точ​ность положения конических и червячных колес контролируют рас​положением пятна контакта, а коническое зацепление - еще со​впадением вершин конусов (см. рис. 7.3, б, в).
Контрольные вопросы
1.Перечислите основные конструктивные элементы зубчатых и червячных колес.

2.Какие посадки используются для установки колес на валах?

3.Перечислите способы регулировки осевого положения колес.

Литература

1. Орлов П.И. Основы конструирования: Справочно-методическое пособие. В 2-х кн. Кн. 2 – М.:Машиностроение,1988. - 560 с.

2. Шейнблит А.Е. Курсовое проектирование деталей машин: Учеб. пособие.-Калининград: Янтар. скиз, 1999.-454с.

3. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

8. Первый этап компоновки редуктора

На первом этапе компоновка редуктора устанавливается положение колес редукторной пары, элемента открытой передачи и муфты относи​тельно опор (подшипников); определяется расстояние lБ и lТ между точками приложения реакций подшипников быстроходного и тихо​ходного валов, а также точки приложения силы давления элемента открытой передачи и муфты на расстоянии lоп и lм от реакции смеж​ного подшипника.

Компоновка выполняется в соответствии с требованиями ЕСКД на миллиметровой бумаге формата А3, А2, А1 каранда​шом в контурных линиях в масштабе 1:1 и должна содержать: упро​щенное изображение редуктора в двух проекциях (в виде контур​ных очертаний), основную надпись — форма 1 и таблицу размеров. Компоновку рекомендуется выполнять в такой последо​вательности (см. рис. 8.1, 8.3, 8.5):

1. Наметить расположение проекций чертежа в соответствии с кинематической схемой привода и наибольшими размерами колес.

2. Провести оси проекций и осевые линии валов.

В цилиндрическом и червячном редукторах оси валов провести на межосевом расстоянии aw друг от друга; при этом в цилиндричес​ком редукторе оси параллельны, а в червячном — скрещиваются под углом 90°. В коническом редукторе оси валов пересекаются под углом 90° (см. рис. 8.1,а; 8.3,а; 8.5,а).

3. Вычертить редукторную пару в соответствии с геометричес​кими параметрами, полученными в результате проектного расчета:

а) для цилиндрического колеса и шестерни — d1, d2, da1, da2, df1, df2, b1, b2. 

б) для конического колеса и шестерни — Re, de1, de2, 
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 Для построения конической зубчатой пары нужно (рис. 8.3,а): построить прямоугольный треугольник на катетах, равных внешним делительным диаметрам шестерни de1 и колеса de2; опустить медиану из прямого угла треугольника на его гипотенузу, получив таким об​разом конусное расстояние Re; через точки пересечения Re c de1 и de2 провести отрезки, перпендикулярные Re, отложив на них высоту головки hae и ножки hfe зуба; построить зацепление (см. рис. 8.7,6),

в) для червячного колеса и нарезанной части червяка — dw1, da1, df1, b1, dw2, da2, df2, dam2, b2, Ra, Rf, 
[image: image244.wmf]d
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 (см.  8.5,a; 8.7,в). В конструкции цилиндрического, конического и червячного колес предусмотреть ступицу, наружный диаметр и длина которой: dст= (1,55…1,6)d;  lст= (1,1...1,5)d, где d— внутрен​ний диаметр ступицы равный диаметру 3-й ступени вала d3 (см. табл.   6.1).

4. Прочертить контур внутренней поверхности стенок корпуса редуктора с зазором х от вращающихся поверхностей колеса для предотвращения задевания: x=
[image: image245.wmf]3

L

+3 мм, где L см. рис. 8.1,а; 8.3,а; 8.5,а. Значение х округлить до ближайшего целого числа, но не менее 8 мм. Такой же зазор предусмотреть от вращающихся повер​хностей шестерни или червяка при их верхнем или боковом распо​ложении в цилиндрических и червячных редукторах. При этом расстояние от оси шестерни (червяка) до внутрен​ней поверхности корпуса f=D/2+x, где D — диаметр наружного кольца подшипника быстроходного вала (см. рис. 8.1,б). В кони​ческих редукторах нужно предусмотреть симметричность корпуса относительно оси быстроходного вала f1 = f2 (см. рис. 8.3,б).

Расстояние у между дном корпуса и поверхностью колеса, или шестерни, или червяка для всех типов редукторов принять у 
[image: image246.wmf]³

 4х (см. рис. 8.1,б; 8.3,б; 8.5,б).

5. Вычертить ступени вала на соответствующих осях по размерам d и l, полученным в проектном расчете валов (см. табл. 6.1; рис. 8.1,в; 8.3,в; 8.5,в):

а) цилиндрический редуктор (см. рис. 6.1,б,г; 8.1,в). Ступени обоих валов вычертить в последовательности от 3-й к 1 -й. При этом длина 3-й ступени l3 получается конструктивно, как расстояние между противоположными стенками редуктора;

6) конический редуктор (см. рис. 6.1,в,г; 8.3,в). Ступени тихо​ходного вала вычертить в последовательности от 5-й к 1-й. При этом длины 5-й и 3-й (l5, l3) ступеней вала получаются конструк​тивно. Третью ступень вала d3 с насаженным колесом следует рас​положить противоположно от выходного конца вала d1 с консоль​ной нагрузкой, что обеспечит более равномерное распределение сил между подшипниками. Вычерчивание ступеней быстроходно​го вала зависит от положения подшипников на 4-й ступени: нужно по ширине подшипника Т (см. п. 6) опреде​лить положение левого подшипника, а по величине аБ (см. п. 7) найти точку 1 приложения его реакции; затем отложить от точки 1 расстояние 2,5a1 или 0,6l (прини​мают большее значение); найти точку 2 приложения реакции пра​вого подшипника и по aБ и T определить его положение на валу. Так определится длина 4-й ступени l4. Остальные ступени вычер​тить в той же последовательности, как и ступени тихоходного вала;

в) червячный редуктор (см. рис. 8.1,а,г; 8.5,в). Ступени тихо​ходного вала вычертить в последовательности от 3-й к 1-й. При этом длина 3-й ступени l3 получится конструктивно, как расстоя​ние между противоположными стенками редуктора. Вычерчивание ступеней быстроходного вала зависит от положения 2-й и 4-й сту​пеней, которое [image: image247.png]aw
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Рис. 8.1. Последовательность разработки чертежа общего вида цилиндрического одноступенчатого редуктора:

а) вычерчивание цилиндрической передачи (пп. 1, 2, 3,а);

б) построение контура внутренней поверхности стенок корпуса  (п.4); 

в) вычерчивание ступеней валов (п. 5);

г) вычерчивание контуров подшипников (п. 6);  

д) окончание разработки, построение второй проекции и оформление чертежа общего вида цилиндрического одноступенчатого редуктора (пп. 7, 8, 9; рис 8.2)
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Рис. 8.1. Продолжение
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Рис. 8.2  Пример чертежа общего вида цилиндрическою одноступенчатого редуктора

[image: image252.png]73

7

)
em

27

&

=
! /
i

\ __ £
|

R

P
3
5
2 1 N
)
~ L
L)
R Sls
L §
N L
) =8 _\.ﬁ S
~ \ LIHTAW N
7 <)
i
7
| 86 O O .’ AP I 1y ¢~
| 7
iz 57 7 77 7





Рис. 8.3. Последовательность разработки чертежа общего вида конического одноступенчатого редуктора:

а) вычерчивание конической передачи (пп.   1, 2, 3,б); 

б) построение контура внутренней поверхности стенок корпуса (п.4); 

в) вычерчивание ступеней валов (п.  5); 

г) вычерчивание контуров подшипников (п. 6);  

д) окончание разработки, построение второй проекции и оформление чертежа общего вида конического одноступенчатого редуктора (пп.  7, 8, 9, рис  8.4)
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Рис. 8.3. Продолжение
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Рис. 8.4.  Пример чертежа общего вида конического одноступенчатого редуктора.
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Рис. 8.5. Последовательность разработки чертежа общего вида червячного одноступенчатого редуктора:

а) вычерчивание червячной передачи (пп.   1, 2, 3,в); 

б) построение контура внутренней поверхности стенок корпуса (п.4); 

в) вычерчивание ступеней валов (п. 5); 

г) вычерчивание контуров подшипников (п. 6); 

д) окончание разработки и оформление чертежа общего вида червячного одноступенчатого редуктора (пп. 7,8, 9, рис. 8.10)
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Рис. 8.5. Продолжение
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Рис. 8.6. Пример чертежа общего вида червячного одноступенчатого редуктора
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Рис. 8.7. Построение зацепления передач:

а – цилиндрической; б -  конической; в – червячной.

определяется построением посаженных на них под​шипников (см. п. 6). Для этого нужно провести дугу радиусом R = daM2/2+x, выбрать величину S*=(0,15...0,2)D  в зависимости от диаметра наружного кольца подшипника быстроходного вала D и провести отрезки 1 и 2 (размер S задать так, чтобы торец 2-й ступени вала выступал за контур корпу​са, что

должно обеспечить осевую фиксацию элемента открытой передачи или полумуфты); затем по диаметру подшипника D вычер​тить подшипниковые гнезда по длине, а также 2-ю (d2,l2) и 4-ю (d4,l4) ступени и подшипники; 3-я ступень (d3,l3) получится конст​руктивно — между отрезками 1 и 2; затем вычертить 1-ю ступень (d1,l1). Если при этом окажется, что диаметр вершин червяка dal больше диаметра подшипника dal
[image: image263.wmf]³

D, нужно предусмотреть поста​новку стакана.

6. На 2-й и 4-й ступенях валов (см. рис. 8.1,г; 8.3,г; 8.5,г) вычер​тить основными линиями (диагонали — тонкими) контуры под​шипников в соответствии со схемой их установки (см. табл. 6.2) по размерам d, D, В — для шариковых; d, D, Т, с — для ролико​вых конических. Примеры изображения подшипников: рис. 8.1, г — шариковые; рис. 8.3,г — 

роликовые конические; рис. 8.5,г — на быстроходном валу — шариковые, на тихоходном — роликовые конические.

7. Определить расстояние lБ и lТ между точками приложения реакций подшипников быстроходного и тихоходного валов.

Радиальную реакцию подшипника R считать приложенной в точке пересечения нормали к середине поверхности контакта наружного кольца и тела качения подшипника с осью вала (рис. 8.8):

а) для радиальных подшипников точка приложения реакции ле​жит в средней плоскости подшипника, а расстояние между реакци​ями опор вала (рис. 8.8, в): l = L - B;
б) для радиально-упорных подшипников точка приложения ре​акции смещается от средней плоскости, и ее положение определя​ется расстоянием а, измеренным от широкого торца наружного кольца (рис. 8.8, а, б):
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- для конических однорядных роликоподшипников.

Здесь d, D, В, Т - геометрические размеры подшипников;


[image: image266.wmf]a

 - угол контакта; е — коэффициент влияния осевого нагружения.

Тогда при установке подшипников по схеме 3 (враспор) l=L-2a ; при установке по схеме 4 (врастяжку) l = L+2a .

Если подшипники установлены по схеме с фиксирующей опорой, состоящей из сдвоенных однорядных радиаль​но-упорных подшипников, то реакция R опоры приложена посередине между ними (предварительно предполагают, что работают оба ряда тел качения подшипников). Тогда расстояние между точка​ми приложения реакций в фиксирующей и плавающей опорах - l = L-0,5B.
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Рис. 8.8. Определение расстояния между точками приложения реакций в подшипниках:

а - вал-червяк на радиально упорных шарикоподшипниках, установленных враспор;

б - вал-шестерня коническая на конических роликоподшипниках, установленных врастяжку; 

в - тихоходный вал цилиндричес​кого редуктора на радиальных подшипниках, установленных враспор.

8. Определить точки приложения консольных сил (см. рис. 8.2, 8.4, 8.6):

а) для открытых передач. Силу давления ременной, цепной передачи Fоп, силы в зацеплении зубчатых передач Ftоп, Faоп, Frоп, принять приложенными к середине выходного конца вала на рас​стоянии lоп от точки приложения реакции смежного подшипни​ка;

б) сила давления муфты Fм приложена между полумуфтами, поэтому можно принять, что в полумуфте точка приложения силы Fм находится в торцевой плоскости выходного конца соответствующего вала на расстоянии lм от точки приложе​ния реакций смежного подшипника.

9. Проставить на проекциях эскизной компоновки необходимые размеры, выполнить таблицу и основную надпись.

Контрольные вопросы

1. Каков порядок выполнения компоновки редуктора?

2. Чем определяется расстояние между точками приложения реакций подшипников?
3. Какие линейные размеры определяются на первом этапе компоновки редуктора?
Литература
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9. Расчетные схемы и эпюры внутренних силовых факторов

  9.1 Цилиндрические зубчатые передачи

На рис. 9.1 и 9.2 показаны цилиндрические косозубые одноступенчатые передачи,   на рис. 9.3 и 9.4 - двухступенчатые,  на рис. 9.5   - двух​ступенчатая   с    первой   раздвоенной    косозубой   и   второй   прямозубой ступенями.

При рассмотрении косозубых цилиндрических передач следует учитывать угол β. У прямозубых колес  угол  β = 0.

Таблица 9.1- Усилия, которые действуют на цилиндрической передаче на косой зуб

Усилия
шестерни
колеса

окружные
F t1 = 2Т1/ d1
Ft2 = 2Т2/ d2

радиальные
Fr1 = Ft1 · ( tg α / cos β)
[image: image268.wmf]
Fr2 = Ft2 · ( tg α / cosβ)
[image: image269.wmf]

осевые
Fa1 = Ft1 · ( tg β)
[image: image270.wmf]
Fa2 = Ft2 · ( tg β)
[image: image271.wmf]

где T1 и Т2   - вращающие моменты на ведущем и ведомом валах; (Н-мм);

d1 и d2   - диаметры делительных окружностей шестерни и колеса (в некорригированных передачах диаметры делительных и начальных окружностей равны d 1  =  dw1, d2 =  dw2  и т. д.)
α  - 20°   угол зацепления в нормальном сечении;

β – угол наклона зубьев. 

Ft1 = Ft2,    Fr1 = Fr2     и   Fa1 = Fa2
На рис. 9.1 в и г показаны схемы нагружения валов в двух взаимно перпендикулярных плоскостях    - вертикальной и горизонтальной и построены эпюры изгибающих моментов в этих плоскостях.

На рис. 9.2 в  и  г  показаны схемы нагружения  валов,  а эпюры  изгибающих моментов построены для вертикальной и горизонтальной плоскостей раздельно. Причем построение в вертикальной плоскости выполнено по правилам ортогонального проектирования,   а в горизонтальной - с использованием аксонометрии.

        На рис. 9.3 и 9.4 показаны двухступенчатые цилиндрические передачи с косозубыми колесами. Для уменьшения результирующей осевой нагрузки на промежуточном валу следует выбирать направление зубьев колеса пер​вой ступени и шестерни второй ступени одинаковыми. При таком выборе наклона зубьев осевые усилия на промежуточном валу 
Fа1  и Fа2  противоположно направлены.

В передаче с раздвоенной ступенью (рис.9.5) осевые усилия уравновешены. Вторая ступень прямозубая, для которой угол β = 0. На ведомый вал, кроме усилий в зацеплении, действует на консоли сила S, изгибающая вал.
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Рис. 9.1  Одноступенчатый косозубый редуктор
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Рис. 9.2  Одноступенчатый косозубый цилиндрический редуктор
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Рис. 9.3.  Двухступенчатый соосный цилиндрический редуктор
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Рис. 9.4.  Двухступенчатый цилиндрический редуктор
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Рис. 9.5   Двухступенчатый раздвоенный цилиндрический редуктор

        Сила S может учитывать натяжение цепной передачи, натяжение  ременной передачи  или неуравновешенную составляющую усилия, передаваемую муфтой . Если  указании  о  направлении  силы S нет, то ее следует направить  так, чтобы она  увеличивала деформации и. напряжения.

9.2.  Конические  зубчатые передачи

На рис. 9.6 показаны коническая прямозубая одноступенчатая передача, на рис. 9.8  коническая цилиндрическая двухступенчатая прямозубая  передача.

                                                                                                                                          Таблица 9.2 -Усилия, которые действуют в конической  передаче на косой зуб

Усилия
шестерни
колеса

окружные
Ft1 = 2Т1/ d m1


Ft2 = 2Т2/ dm2

радиальные
Fr1 = Ft1 · tg α · cos δ1


Fr2 = Ft2 · tg α · cos δ2

осевые
Fa1 = Ft1 · tg α · sin δ1


Fa1 = Ft2 · tg α · sin δ2

где T1   и Т2 -  вращающие моменты на ведущем и ведомом валах

d m1      и d m2   - диаметры оснований делительных конусов в среднем сечении (в некорригированных передачах диаметры оснований делительных и  начальных конусов равны)

угол  d= 20 0      угол зацепления;

углы  δ 1   и δ 2   - половины углов при вершинах делительных конусов шестерни и колеса   (обычно δ 1  + δ 2  = 90  0)

Радиальное  усилие на шестерни равно осевому усилию на колесе F1 = Fа2  а осевое из шестерне равно радиальному усилию на колесе F а1 = F r2 

Окружные усилия равны F t1  - F t2.
В конической прямозубой передаче осевые усилия направлены всегда от вершин к основаниям конусов.

В конических передачах с косыми и круговыми зубьями направления осевого и радиального усилий зависят от направления наклона зубьев и от на​правления прошения колес.

На рис. 9.6 плоскость x-z является горизонтальной плоскостью и для ше​стерни и для колеса; плоскость у-z вертикальной плоскостью для шестер​ни и плоскость х– у -вертикальной плоскостью для колеса. Внешняя сила S на ведомом валу направлена так, что она увеличивает деформации и напря​жения от окружного усилил Ft2
На рис. 9.7  внешняя сила Ѕ на ведущем валу направлена так, что она уве​личивает деформации и напряжения от окружного усилия  Ft2. В коническо- цилиндрической  двухпоточной передаче  (см. рис. 9.8) вторые ступени имеют разные передаточные числа при одинаковых межосевых рас​стояниях.

9. 3.  Червячные передачи

      На рис. 9.9  показана червячная одноступенчатая передача, на рис. 9.10 - зубчато-червячная передача с первой цилиндрической косозубой ступенью, на рис. 9.11  и  - червячно-зубчатая передача со второй прямозубой цилиндри​ческой ступенью и на рис. 9.12  - двухступенчатая червячная передача.
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Рис. 9.6  Одноступенчатая коническая передача
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Рис.  9.7   Коническо - цилиндрический редуктор
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Рис. 9.8 Коническо - цилиндрический редуктор с раздвоенной цилиндрической передачей
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                   Рис. 9.9.  Червячная передача
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Рис.9.10. Цилиндрическо-червячный редуктор
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Рис. 9.11. Червячно-цилиндрический редуктор
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Рис. 9.12. Двухступенчатый червячный редуктор

                                                                                                                                          Таблица 9.3 - Усилия, которые действуют в червячной  передаче 

Усилия
шестерни
колеса

окружные
Ft1 = 2Т1/ d1
Ft2 = 2Т2/ d2

радиальные
Fr1 = Ft1  = Ft2  · tg α

осевые
Fa1 =Ft2
Fa1 = Ft1

где T1 и Т2  - вращающие моменты на ведомых валах;

d1  и d2  - диаметры делительного цилиндра червяка и делительной окружности колеса (в некорригированных передачах делительные и начальные окружности совпадают) 

α = 20 0   - профильный угол в осевом сечении червяка.

Потерями на трение из за их значительной величины в червячной передаче пренебрегать не следует. Поэтому

Т2 = Т1· u  η,                      (1.1)
где u = ω1/ ω2 = n1/ n2 - передаточное число, 

η =0,7….0,85 - КПД передачи.

На рис. 9.9. плоскость x-z является горизонтальной плоскостью и для червяка, и для колеса; плоскость y-z - вертикальной плоскостью для червяка и плоскость х -у вертикальной плоскостью для колеса. На рис. 9.10 схемы нагружения промежуточного вала и эпюры изгибающих моментов построены в двух взаимно перпендикулярных плоскостях. На рис. 9. 11. показан промежуточный вал и нагрузки, действующие на него; эпюра изгибающих моментов в вертикальной плоскости по правилам ортогонально​го проектирования, а эпюра изгибающих моментов в горизонтальной плоско​сти с использованием аксонометрии.

На рис. 9.12 показана двухступенчатая червячная передача. Для разгрузки промежуточного вала от осевых воздействий направление нарезки червяка второй  ступени и направления зубьев колеса первой ступени должны совпадать.

9. 4. Цепные передачи

Нагрузка на вал от натяжения цепной передачи несколько больше окружного усилия из-за дополнительного натяжения цепи от собственного веса.

Sц  = Кв  · Ft  ,           ( 1.2 )

где  Кв     - коэффициент нагружения вала.

для горизонтальной передачи и при угле наклона передачи менее 40 град, коэффициент  Кв = 1, 15; при угле наклона передач более 40 °    и для верти​кальной передачи  Кв = 1,05.
Приближенно можно считать, что усилие Sц  направлено по линии центров звездочек.
Контрольные вопросы

1. С какой целью определяются реакции в подшипниках?
2. С какой целью строятся эпюры изгибающих моментов?
3. Как определяется опасное сечение вала?
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10. Расчет и конструирование опор валов

   10.1. Проверочный расчет подшипников

Пригодность предварительно выбранных подшипников выполняется сопоставлением расчетной долговечности с требуемой. Долговечность подшипников может быть выражена в часах или в миллионах оборотов.

Расчетная долговечность в миллионах оборотов:
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 где С    - динамическая грузоподъемность по стандарту;

Re  - эквивалентная динамическая нагрузка,   действующая на подшипник; 

m =3  для шарикоподшипников, m = 10/3 для роликоподшипников.
Расчетная долговечность в часах: 
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      где n - частота вращения вала,   об/мин.

      Следует обратить особое внимание на то,   чтобы С и Re   были выражены в одних и тех же единицах.

     Требуемая долговечность подшипника в часах составляет для червячных редукторов Lh
[image: image286.wmf]³

5000 ч, для зубчатых редукторов Lh
[image: image287.wmf]³

10000 ч.

    Динамическая грузоподъемность принимается по стандартам для выбранного типоразмера подшипника.
Эквивалентная динамическая нагрузка Re учитывает характер и направление действующих на подшипник нагрузок, условия рабо​ты и зависит от типа подшипника. В общем случае формулы для определения эквивалентной динамической нагрузки Re и величи​ны, входящие в эти формулы, для однорядных радиальных шари​коподшипников и одно- 

Таблица 10.1. Определение эквивалентной нагрузки Re
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Определяемая величина


Обозначе- ние


Радиальные шарико-подшипники


Радиально-упорные шарикоподшипники
Конические ролико​подшипники






Угол контакта 
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12
26
36


Коэффициент радиальной нагрузки
X


0,56


0,45

1
0,4
1
0,37

1
0,4

1

Коэффициент осевой нагруз​ки
Y


табл. 10.2


табл. 10.3

табл. 10.3
0,87

0,92
0,66

0,66
см. ГОСТ

0,45
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Коэффициент шшяния осевого нагружения
е


табл. 10.2


табл. 10.3

табл. 10.3
0,68

0,68
0,95

0,95
см. ГОСТ

Осевая составляющая радиаль​ной нагрузки подшипника, Н
Rs

-
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Осевая нагрузка подшипника, Н


Ra

R=Fa

Ra определяется отдельно для левого и правого подшипников вала по табл. 10.6 в зависимости от схемы их установки и соотношения сил Rs1, Rs2 Fa

Осевая сила в зацеплении, Н
Fa

используется для определения коэффициентов е и Y радиальных и радиально-упорных шарикоподшипников и осевой нагрузки Ra

Статическая грузоподъемность, Н
C0

выбирается из ГОСТ для определения коэффициентов е и Y радиальных и радиально-упорных шарикоподшипников

Коэффициент безопасности
Кб

Определяется по табл. 10.4 в зависимости от характера нагрузки и вида машинного агрегата

Температурный коэффициент
KТ

выбирается по табл. 10.5

Коэффициент вращения
V
V=1- при вращающемся внутреннем кольце подшипника

Примечания :

1. Выбор формулы для pacчета эквивалентной нагрузки зависит от сравнения отношения Ra/VRr c коэффициентом е. 

2. Значения коэффициентов X, Y, е в числителе - для однорядных подшипников,  знаменателе  -   для двухрядных (сдвоенных однорядных).

3  Угол конуса 
[image: image298.wmf]a

для роликовых конических подшипников определяется по ГОСТ в зависимости от типоразмера.

Таблица 10.2. Значения коэффициента е и Y для радиальных однорядных шарикоподшипников
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0,014
0,028
0,056
0,084
0,11
0,17
0,28
0,42
0,56

e
0,19
0,22
0,26
0,28
0,30
0,34
0,38
0,42
0,44

Y
2,30
1,99
1,71
1,55
1,45
1,31
1,15
1,04
1,00

Таблица 10.3. Значения коэффициентов е и Y для радиально-упорных шарикоподшипников, а =12 °
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0,014
0,029
0,057
0,086
0,11
0,17
0,29
0,43
0,57

e
0,30
0,34
0,37
0,41
0,45
0,48
0,52
0,54
0,54

Y
1,81 2,08
1,62 1,84
1,46

1,60
1,34

1,52
1,22

1,39
1,13

1,30
1,04

1,20
1,01

1,16
1,00

1,16

Примечания:

1. i – число рядов тел качения.

2. Коэффициент Y в числителе - для однорядных подшипников, в знаменателе - для двухрядных. 
3. Ra= Fa – осевая сила в зацеплении (см. табл. 10.1)

двухрядных радиально-упорных шарико- и роликоподшипников даны в табл. 10.1.
Порядок определения эквивалентной нагрузки Re и расчета ди​намической грузоподъемности С и долговечности Lh в зависимо​сти от типа подшипника рассмотрен в пп. 1...3.
1.Радиальные шариковые однорядные подшипники (рис.10.1,а). 

Осевые составляющие радиальных нагру​зок Rs1=Rs2=0 и осевую силу в зацеплении Fa воспринимает под​шипник, ограничивающий осевое перемещение вала под действи​ем этой силы и испытывающей осевое нагружение Ra, равное этой силе (см. табл. 10.6). Расчет эквивалентной нагрузки Re выполняет​ся только для подшипника с большей радиальной нагрузкой Rr (сум​марной реакцией R).
2.Радиально-упорные однорядные подшипники(рис.10.1,б,в,г).

Таблица 10.4. Значения коэффициента безопасности Kб и требуемой долговечности подшипников Lh
Машина, оборудование и характер нагрузки
Lh
Kб

Спокойная нагрузка (без толчков): ленточные транспортеры, работающие под крышей при непылящем грузе, блоки грузоподъемных машин
(З...8)103

1...1.1



Легкие толчки. Кратковременные перегрузки до 125% от расчетной нагрузки: 
-металлорежущие станки, элеваторы, внутри​цеховые конвейеры, редукторы со шлифованны​ми зубьями, краны электрические, работающие в легком режиме, вентиляторы 
-машины для односменной работы, эксплуати​руемые не всегда с полной нагрузкой, стацио​нарные электродвигатели, редукторы


(8...12)103

1.1...1.2




(10...25)103

1.2...1.3



Умеренные толчки и вибрации. Кратковремен​ные перегрузки до 150% от расчетной нагрузки: 
-редукторы с фрезерованными зубьями 7-й сте​пени точности, краны электрические, работаю​щие в среднем режиме 
-шлифовальные, строгальные и долбежные станки, центрифуги и сепараторы, зубчатые при​воды 8-й степени точности, винтовые конвейе​ры, краны электрические
(20...30)103

1,3...1,4




(40...50)103

1,5...1,7



Значительные толчки и вибрации. Кратковре​менные перегрузки до 200% от расчетной нагруз​ки: ковочные машины, галтовочные барабаны, зубчатые приводы 9-й степени точности
(60...100)103

1,7...2


Таблица 10.5. Значение температурного коэффициента КТ
Рабочая температура подшипника  до
100
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125
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200
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KТ
1,0
1,05
1,1
1,15
1,25
1,35
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Рис. 10.1. Схемы нагружения подшипников:
а - радиальные шарикоподшипники, установленные враспор; 

б, в - роликовые конические и радиально упорные шариковые подшипники, установленные враспор;

г - роликовые конические подшипники, установленные врастяжку

Каждый подшипник вала испытывает свою осевую нагруз​ку Ral, Ra2, зависящую от схемы установки подшипников и соотно​шения осевой силы в зацеплении редукторной пары Fa (см. табл. 10.1) и осевых составляющих радиальных нагрузок в подшипниках Rsl, Rs2, (см. табл. 10.6). Поэтому эквивалентная динамическая на​грузка рассчитывается для каждого подшипника с целью определения наиболее нагруженной опоры.
3.Радиально-упорные двухрядные (сдвоенные однорядные) подшипники фиксирующих опор (рис.10.3).

При расчете таких подшипников надо учитывать, что даже не​большие осевые силы Ra влияют на значение эквивалентной на​грузки Re.

При определении долго​вечности Lh фиксирующей опоры, состоящей из сдвоенных ради​ально-упорных подшипников, установленных по схемам враспор и врастяжку, пару одинаковых подшипников рассматривают как один двухрядный радиально-упорный подшипник (i=2 - количество ря​дов тел качения).

Если  
[image: image309.wmf]e

VR

R

r

a

£

, то у сдвоенного подшипника работают оба ряда тел качения и Re рассчитывают по характеристикам (X, Y) двухрядного радиально-упорного подшипника. При этом считают, что ради​альная нагрузка (реакция) Rr приложена посередине сдвоенного подшипника.

Базовая динамическая грузоподъемность С сдвоенного подшипника равна базовой динамической грузоподъемности однорядного подшипни​ка, умноженной на 1,6 для шариковых и на 1,7 для роликовых подшип​ников.

Если -
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, то у подшипника работает только один ряд тел

качения и Re рассчитывают по характеристикам (X, Y) однорядно​го радиально-упорного подшипника. В этом случае точка прило​жения реакции смещается на величину а:
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 - для двухрядных радиально-упорных шарикоподшипников;
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 - для двухрядных конических роликоподшипников. 

Поэтому, прежде чем определить Re, необходимо пересчитать реакции вала R1, и R2 по фактическому расстоянию l между точками приложения реакций в фиксирующей и плавающей опорах (см. рис. 10.3):

l= L - a - 0,5B- при установке подшипников фиксирующей опоры враспор;

l= L + a - 0,5B - при установке врастяжку.

Таблица 10.6. Определение осевой нагрузки Ra
Схема нагружения подшипников
Соотношение сил
Осевая нагрузка
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Радиальных шариковых, установленных враспор (см. рис 10.1, а)
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Радиально-упорных шариковых и роликовых, установленных:
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враспор (см. рис. 10.1, б, в)
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врастяжку (см. рис. 10.1, г)
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Примечания: Цифрой 2 обозначен подшипник, воспринимающий осевую силу Fa в зацеплении.

10.2. Конструирование подшипниковых узлов

Конструктивное оформление подшипниковых узлов (опор) редуктора зависит от типа подшипников, схемы их установки, вида зацепления редукторной пары и способа смазывания подшипников и колес.

Основным изделием подшипникового узла является подшипник. Помимо этого комплект деталей может включать: детали крепления колец подшипников на валу и в корпусе; крышки; компенсаторные и дистанционные кольца; стаканы; уплотнения (наружные и внут​ренние); регулирующие устройства.

1. Схемы установки подшипников. Вал с опорами должен представлять статически опре​делимую систему в виде балки с одной шарнирно-подвижной (пла​вающей} опорой для предотвращения защемления в подшипниках от температурных деформаций вала и одной шарнирно-неподвижной (фиксирующей) опорой, препятствующей осевому смещению вала.

Плавающие опоры допускают осевое перемещение вала от темпе​ратурных деформаций в любом направлении и воспринимают толь​ко радиальные нагрузки (см. рис. 10.2, 10.3). Если в зацеплении действуют радиальная Fr и осевая Fa силы, то в качестве плаваю​щей выбирают более нагруженную опору - с большей суммарной реакцией; если в зацеплении действует только радиальная сила, то плавающая - менее нагруженная опора.

Фиксирующие опоры ограничивают перемещение вала в одном (см. рис. 10.4...10.8) или обоих направлениях (см. рис. 10.2, 10.3) и воспринимают радиальную и осевую нагрузки.

Таким образом, осевое фиксирование валов осуществляется раз​личными способами установки подшипников в плавающих и фиксирую​щих опорах.

Схема 1. Осевое фиксирование вала в одной опоре одним подшипником (рис. 10.2).

Плавающая опора. Внутреннее кольцо подшипника с обоих торцев закреплено на валу. Наружное кольцо в корпусе не закреплено и допускает осевое перемещение вала в обоих направлениях.

Фиксирующая опора. Внутреннее кольцо подшипника с обоих тор-цев закреплено на валу. Наружное кольцо также с двусторонним закреплением в корпусе ограничивает осевое, перемещение вала в обоих направлениях.
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Рис  10.2. Установка радиальных шарикоподшипников по схеме 1: правая опора - фиксирующая, левая - плавающая.

Типы подшипников: радиальные однорядные шариковые и ро​ликовые и двухрядные сферические. Любой из типов подшипни​ков плавающей опоры может быть применен с любым типом под​шипника фиксирующей. 

Достоинства: а) температурные удлинения вала не вызывают защемления тел качения в подшипниках; б) не требуется точного расположения посадочных мест подшипников по длине вала.

Недостатки: а) малая жесткость опор; б) относительная слож​ность конструкции фиксирующей опоры.

Применение. При любых расстояниях между опорами, значитель​ных температурных деформациях вала и невысоких требованиях к жесткости опор и вала. В проектируемых приводах схему 1 применя​ют ограниченно (в цилиндрических редукторах при 
[image: image324.wmf]w

a

> 180 мм).

Схема 2. Осевое фиксирование вала в одной опоре двумя подшип​никами (см. рис. 10.3).

Закрепление внутренних и наружных колец подшипников на валу и в корпусе плавающей и фиксирующей опор такое же, как и в схеме 1.

Типы подшипников. В плавающей опоре - радиальные одноряд​ные шариковые и роликовые, а также двухрядные сферические. В фиксирующей опоре - сдвоенные одинарные радиальные и радиально-упорные. Любой из подшипников плавающей опоры может быть применен с любым из типов подшипников фиксирующей опо​ры. Подшипники фиксирующей опоры устанавливают в стаканы. В проектируемых редукторах могут быть приняты: в плавающей опоре радиальные однорядные шарикоподшипники; в фиксирующей - сдво​енные одинарные радиально-упорные шариковые и роликовые ко​нические.

Достоинства и недостатки схемы 2 такие же, как и схемы 1, но при этом схема 2 характеризуется большей жесткостью фиксирую​щей опоры.

Применение. При любых расстояниях между опорами, значи​тельных температурных деформациях вала и высоких требованиях к жесткости опор и вала. В проектируемых приводах схему 2 приме​няют ограниченно (на быстроходных валах червячных редукторов при aw >160 мм).
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Рис. 10.3. Установка подшипников по схеме 2: нижняя опора - фиксирующая на двух конических роликоподшипниках; верхняя - плавающая (радиальный шарико​подшипник); l* - расстояние между точками приложения реакций, когда у сдвоенного подшипника работает один ряд тел качения; l** - работают оба ряда.

Сх е м а 3. Осевое фиксирование вала в двух опорах-

враспор (см. рис. 10.4... 10.7)

Обе опоры конструируют одинаково, при этом каждый подшип​ник ограничивает осевое перемещение вала в одном направлении. Внутренние кольца подшипников закрепляют на валу упором в бур​тики [image: image326.png]/]





Рис. 10.4. Установка радиальных шарикоподшипников по схеме 3 - враспор: обе опоры фиксирующие, крышки врезные.
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Рис. 10.5. Установка радиально-упорных шарикоподшипников по схеме 3 - враспор: обе опоры фиксирующие. регулирование подшипников - прокладками.
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Рис. 10.6. Установка конических роликоподшшишков по схеме 3 - враспор: обе опоры фиксирующие, крышки торцовые, регулирование подшипников -прокладками.
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Рис. 10.7. Установка конических роликоподшипников

по схеме 3 - враспор; обе опоры фиксирующие, крышки

врезные, регулирование подшипников - винтом.

3-й или 5-й ступени вала либо в торцы других деталей, установленных на 2-й или 4-й ступени. Наружные кольца подшипни​ков закреплены от осевого смещения упором в торцы крышек или других деталей, установленных в подшипниковом гнезде. Кольца радиально-упорных подшипников обеих опор располагают широки​ми торцами наружу.

Типы подшипников. В проектируемых редукторах рекомендуется принимать радиальные однорядные шариковые и радиально-упорные шарико​вые и роликовые конические подшипники. Если в опорах приме​нены радиальные подшипники, то для компенсации тепловых де​формаций сравнительно коротких (до 300 мм) валов между торием наружного кольца и крышкой устанавливают зазор а =(0,2...0,5)мм (на сборочных чертежах редукторов зазор а не показывают). При установке радиально-упорных подшипников для предотвращения за​щемления в телах качения от температурных деформаций вала пре​дусматривают осевую регулировку зазоров в подшипнике.

Достоинства: а) возможность регулировки подшипников; б) про​стота конструкции опор (отсутствие стаканов и других дополнитель​ных деталей).

Недостатки: а) вероятность защемления тел качения в опорах вследствие температурных деформаций; б) более жесткие допуски на осевые размеры вала и ширину корпуса.

Применение. При небольших расстояния между опорами l<(6...8)d. Меньшие значения относятся к роликовым, большие - к шариковым радиально-упорным, подшипникам. Для радиальных подшипников l>10d. В разрабатываемых проектах схема 3 предпочтительна и широко применяется для быстроходных и тихоходных валов цилиндрических и червячных редукторов (для вала-червяка при aw < 160 мм), а также для тихоходных валов кони​ческих редукторов.

Схема 4. Осевое фиксирование вала в двух опорах врастяжку (см. рис. 10.8, 10.9).

Обе опоры конструируют одинаково, при этом каждый подшип​ник ограничивает осевое перемещение вала в одном направлении Внутреннее кольцо одного подшипника (на рисунках - левого) упирают в регулировочную гайку, при этом его посадку для воз​можности перемещения по валу не ослабляют; внутреннее кольцо другого упирают в буртик третьей ступени или торцы других дета​лей, установленных на валу. Наружные кольца подшипников упира​ют широкими торцами в буртики отверстия корпуса (или стакана - см. рис. 10.9) или применяют подшипники с бортами на наруж​ном кольце (рис. 10.8).

Типы подшипников. В проектируемых редукторах могут быть приняты радиально-упорные шариковые и роликовые конические подшипники.

Достоинства: а) возможность регулирования опор; б) малая веро​ятность защемления тел качения в опорах при температурных дефор​мациях, так как зазоры в подшипниках будут увеличиваться.

Недостатки: а) высокие требования точности к резьбе вала и гаек, и к торцам гаек; б) усложнение конструкции опор.

Применение. При небольших расстояниях между опорами l=(8...10)d. Меньшие значения относятся к ролико​вым, большие - к шариковым радиально-упорным подшипникам. В разрабатываемых проектах схема 4 применяется для быстроходных валов конических редукторов.
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Рис. 10.8. Установка конических роликоподшипников по схеме 4 - врастяжку; обе опоры фиксирующие, крышка торцовая, регулиро​вание подшипников - круглой шлицевой гайкой.
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Рис. 10.9  Установка радиально-упорных шарикоподшипников но схеме 4 - врастяжку; обе опоры фиксирующие, крышка торцовая, регулирование подшипников - круглой шлицевой гайкой.

2. Посадка подшипников. В проектируемых редукторах внутрен​нее кольцо подшипника вращается относительно радиальной на​грузки Rr, подвергаясь так называемому циркуляционному нагружению; наружное кольцо - неподвижно относительно радиальной нагрузки и подвергается местному нагружению. 

Соединение вращающихся относительно радиальной нагрузки внутренних колец подшипника с валом осуществляется с натягом, исключающим проворачивание и обкатывание кольцом сопряжен​ной ступени вала.

Посадки неподвижных относительно радиальной нагрузки на​ружных колец подшипника выбирают более свободными, допуска​ющими наличие небольшого зазора: периодическое проворачива​ние наружного кольца полезно, так как при этом изменяется поло​жение его зоны нагружения. Кроме того, такое сопряжение облег​чает осевые перемещения колец при монтаже, при регулировании зазора в подшипниках и при температурных деформациях валов.

Подшипник является основным комплектующим изделием, не подлежащим в процессе сборки дополнительной доводке. Требуе​мые посадки в соединении подшипника качения получают назна​чением соответствующих полей допусков на диаметры вала или от​верстия в корпусе.

Поле допуска вала для внутреннего кольца под​шипника при циркуляционном нагружении: для шариковых -js6,k6; для роликовых - k6, m6. Поле допуска отверстия для наружного кольца шариковых и роликовых подшипников при местном нагру​жении - H7.

3. Крепление колец подшипников на вале и в корпусе. При выбо​ре способа крепления колец подшипника следует учитывать схему установки подшипников, тип опоры (фиксирующая или плаваю​щая), величину осевой нагрузки, способ регулирования подшип​ников и колес, тип и характер посадки подшипников, частоту вра​щения вала, размеры и конструкцию узла в целом. В каждом час​тном случае принятому способу крепления внутреннего кольца мо​гут соответствовать различные способы крепления наружного коль​ца, и наоборот.

На рис. 10.10 и 10.11 приведены наиболее распространенные в общем машиностроении способы крепления колец подшипников на валу и в корпусе.

а) Подшипники установлены по схемам 1 и 2.

Внутренние кольца обеих опор закрепляют на валу с двух сторон: с одной стороны буртиком вала, с другой - одним из способов крепления различными крепежными деталями:

- рис. 10.10,б - пружинным упорным кольцом, которое зак​ладывается в разведенном состоянии в кольцевую канавку на валу; крепление применяется при ограниченных частотах и значительных осевых нагрузках;
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Рис. 10.10 Способы крепления внутреннего кольца подшипника:

а - посадкой с натягом; б - пружинным упорным кольцом; в - круглой гайкой со шлицами; г - концевой шайбой
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Рис. 10.11. Способы крепления наружного кольца подшипника:

а - крышкой и уступом в корпусе; б - крышкой и уступом в стакане; в - концевой шайбой и уступом  в корпусе; г - круглой гайкой со шлицами и уступом в корпусе

- рис. 10.10, в - круглой шлицевой гайкой при значительных осевых нагрузках; гайка предохраняется от развинчивания стопор​ной многолапчатой шайбой, внутренний зуб которой входит в паз вала, а один из наружных отгибается в прорези гайки;

- рис. 10.10, г - концевой шайбой, которая крепится к торцу вала винтом по оси вала и стопорным штифтом (или двумя вин​тами вне оси вала - Рис. 10.11, а-в);

- рис. 10.2 - распорной втулкой, установленной между тор​цами внутреннего кольца подшипника и ступицы элемента откры​той передачи или муфты. Крепление может передавать значитель​ные осевые нагрузки.

Наружные кольца фиксирующих опор закрепляют в корпусе с двух сторон: рис. 10.11, а, г - врезной или торцовой крышкой и уступом в корпусе;

рис. 10.11, б - торцовой крышкой и упорным буртиком стакана;

рис. 10.11, в - пружинным стопорным кольцом и уступом в корпусе.

Наружные кольца плавающих опор в корпусе не закрепляют.

б) Подшипники установлены по схеме 3.

Внутренние кольца подшипников в обеих опорах устанавливают с упором в буртик вала с натягом без дополнительного крепления с противоположной стороны (см. рис. 10.10, а). При недостаточ​ной высоте буртика его функции выполняют распорные втулки.

Наружные кольца подшипников в обеих опорах устанавливают в корпус с односторонней фиксацией упором в торец крышки или компенсаторного кольца (см. рис. 10.4...10.7).

в) Подшипники установлены по схеме 4.

Способы крепления колец подшипников рассмотрены в п. 1 при описании схемы.

4. Крышки подшипниковых узлов. Для герметизации подшипни​ковых узлов редуктора, осевой фиксации подшипников и воспри​нятая осевых нагрузок применяют крышки. Они изготовляются, как правило, из чугуна СЧ 15 двух видов - торцовые и врезные. Те и другие выполняют в двух конструкциях - глухие и с отверстием для выходного конца вала. Размеры крышек определяют в зависи​мости от диаметра наружного кольца подшипника D или стакана.

а) Торцовые крышки.

Применяются в неразъемных корпусах для подшипниковых уз​лов быстроходных валов редукторов; могут также применяться и в редукторах с разъемными корпусами. Вы​бор конструкции крышки зависит:

- от уплотнения валов. Крышки с отверстием для манжетного уплотнения - рис. 10.3; крышки с жировыми канав​ками -  рис. 10.5; глухие крышки - рис. 10.6; крышки под регулировочные винты;

- от крепления подшипников на валу. Низкие крышки приме​няют при закреплении внутреннего кольца подшипника без помо​щи крепежных деталей; высокие - при закрепле​нии кольца, например, гайкой - см. рис. 10.9;

- от регулировки зазоров в подшипниках (см. п. 7). Произво​дится установкой под фланец крышки набора прокладок (см. рис. 10.6) или воздействием винтами с резьбовыми крышками;

- от размещения комплекта деталей подшипникового узла. При размещении комплекта в корпусе крышка выбирается по диаметру наружного кольца подшипника D; если комплект деталей собирает​ся в стакане, то размеры крышки определяют по его наружному диаметру Da (см. п. 5).

б) Врезные крышки.

Широко применяют в разъем​ных корпусах с межосевым расстоянием aw < 250 мм. Выбор конст​рукции крышки зависит от способа уплотнения валов: с отверстием для манжетного уплотнения - см. рис. 10.4; с жировыми канав​ками; глухие крышки - см. рис. 10.2. Регулировка радиально-упорных подшипников производится только резьбовыми де​талями (см. рис. 10.7), а радиальных - установкой компенсатор​ного кольца между наружным кольцом подшипника и глухой крышкой (см. п. 7, а, рис. 10.4). Осевой размер кольца определяется кон​структивно с учетом зазора на температурную деформацию вала (см. пп. 1,3). Толщина кольца принимается равной толщине наружно​го кольца подшипника (см. п. 8).

5. Конструирование стаканов. Применение стаканов при кон​струировании подшипниковых узлов обусловлено облегчением их сборки (и разборки) вне корпуса редуктора и удобством регули​ровки подшипников и колес. В проектируемых редукторах стака​ны ставят в фиксирующих опорах при установке подшипников по схемам 1 и 2 (см. рис. 10.3 и рис. а, б табл. 10.1), а также по схеме 4 (см. рис. 10.8 и рис. в табл. 10.7). Кроме того, уста​новка стаканов необходима в подшипниковых узлах быстроход​ных валов червячных редукторов и цилиндрических вертикальных редукторов с неразъемным корпусом в случае, если диаметр выступов червяка или шерстерни окажется больше диаметра наружного кольца подшипника dal>D (см. рис. г табл. 10.7). Стаканы изготовляют обычно из чугуна СЧ 15, реже из стали. Конструкцию и размеры стаканов определяют по табл. 10.7.

6. Уплотнительные устройства. Применяют для предотвращения вытекания смазочного материала из подшипниковых узлов, а также защиты их от попадания пыли, грязи и влаги. В зависимости от места установки в подшипниковом узле уплотне​ния делят на две групцы: наружные - устанавливают в крышках и внутренние - уста​навливают с внутренней стороны подшипниковых узлов.

Таблица 10.7. Стаканы. Конструкция и размеры
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Высота упорного буртика
t = (1,3...1,5)r, где r- радиус скругления наружного кольца подшипника

Диаметры фланца D1, D2 и ко​личество отверстий n
Соответствуют размерам D1, D2 и количеству отверстий крышки подшипникового узла

Профиль канавки на наружной поверхности стакана
См. канавки для валов

Продолжение табл.10.7

Примечания: 
1. Посадка стакана конической шестерни H7/js6 обеспечи​вает его перемещение при регулировке зацепления. Стаканы подшипниковых узлов других валов неподвижны - посадки с натягом типа H7/k6 или Н7/m6. 
2. При установке стакана в корпус с натягом фланец делают уменьшенным без отверстий под винты (см. рис. б). 
3. Наружный диаметр стакана Da и его длина определяются конструктивно в зависимости от диаметра наружного кольца под​шипника, длины вала (или его ступеней) и размещения комплекта деталей под​шипникового узла.

Наружные уплотнения. В проектируемых редукторах применены уплотнения по цилиндрическим (манжетные), торце​вым (торцовые) поверхностям и щелевые. Выбор типа уплотнения зависит от способа смазывания подшипников (см. 10.8), окружной скорости вала, рабочей температуры и характера внешней среды.

а) Манжетные уплотнения. Их используют при смазывании под​шипников как густым, так и жидким материалом при низких и средних скоростях v <10 м/с, так как они оказывают сопротивле​ние вращению вала. Резиновые армированные манжеты. Манжета со​стоит (рис. 10.12, а) из корпуса 2, изготовленного из бензомаслостойкой резины, стального Г-образного каркаса 3 и браслетной пру​жины 1, которая стягивает уплотняющую часть манжеты и образует рабочую кромку шириной b=0,4...0,8 мм (рис. 10.12, в). Манже​ты, работающие в засоренной среде, снабжены "пыльником" (рис. 10.12, б).
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Рис. 10.12. Резиновые армированные манжеты:

а - без пыльника, б - с пыльником, а - рабочая кромка манжеты
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Рис. 10.13   Манжетное уплотнение

Для предохранения смазочного материала от вытекания манже​ту обычно устанавливают рабочей кромкой внутрь корпуса (рис. 10.13), что обеспечивает к кромке доступ масла, уменьшающего износ резины.

Для удобства выемки манжеты в крышке подшипника иногда предусматривают 2...3 отверстия диаметром 3...4 мм.

б) Торцовые уплотнения. Их применяют преимущественно при жидком смазочном материале. Эффективно предохраняют подшип​ник от вытекания масла и попадания воды и грязи. Наиболее про​стые торцовые уплотнения - стальными шайбами. Толщина шайб в зависимости от их размера составляет s = 0,3...0,6 мм. Торцевая грань шайбы выступает за ее плоскость на величину С = 0,5...0,6 мм, что создает после закрепления шайбы некоторую силу прижатия ее граней к торцам кольца подшипника (рис. 10.14).

в) Щелевые уплотнения. Они эффективно работают при любом способе смазывания подшипников, практически при любой скоро​сти, ибо не оказывают сопротивления вращению вала. Щелевые уплотнения надежно удерживают смазочный материал от вытека​ния под действием центробежной силы. Формы проточек щеле​вых уплотнений см. на рис. 10.15. Размер щелевых проточек а определяется при выборе соответствующей крышки подшипни​ка (см. п. 4). Зазоры щелевых уплотнений целесообразно запол​нять пластичным смазочным материалом, создающим дополнитель​ный жировой заслон для попадания извне пыли и влаги .

Внутренние уплотнения. Установка и конструкция внутренних уплотнений зависят от способа смазывания подшипни​ков и конструкции подшипникового узла.

а) Смазывание разбрызгиванием. При нижнем или боковом рас​положении червяка в червячных редукторах  и шестерни в цилиндрических и конических масло, выжимаемое из зацепления, обильным потоком выб​расывается в рядом расположенные подшипники. Во избежание попадания в подшипники продуктов износа червячных и зубчатых колес, а также излишнего полива маслом подшипниковые узлы зак​рывают с внутренней стороны корпуса маслозащитными шайбами (рис. 10.16). Толщина шайб 1,2...2,0 мм; зазор между корпусом и наружным диаметром шайбы - 0,2...0,6 мм (на чертежах этот зазор не показывается); выход за торец корпуса или стакана С = 1...2 мм.
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Рис.  10.14. Торцовые уплотнения стальными шайбами:

а, б -  исполнение 1, в, г -   исполнение 2
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Рис. 10.15. Формы щелевых канавок

б) Смазывание пластичным материалом.

При этом способе смазывания подшипниковые узлы должны быть изолированы от внутренней полости редуктора во избежание вымывания пластичного смазочного материала жидким, применяе​мым для смазывания зацепления.

Уплотнение мазеудерживающим кольцом (рис. 10.17, а). Такое уплотнение является комбинированным - центробежным и щеле​вым одновременно. Кольцо вращается вместе с валом и имеет две-четыре круговые канавки треугольного сечения; зазор между коль​цом и корпусом (стаканом) 0,1.. 0,3 мм (на чертежах зазор не пока​зывают); выход за торец корпуса (или стакана) С=1...2 мм. Высту​пающий за
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Рис. 10.16. Маслозащитные шайбы: 

а, б - со ступицей; в, г - с центрирующим кольцом
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Рис.  10.17.  Мазеудерживающие кольца и шайбы:

а-с круговыми канавками, б - с винтовой канавкой, в - стальная шайба с центрирующим кольцом

пределы корпуса участок кольца отбрасывает жидкое масло, остальная цилиндрическая поверхность с проточками удер​живает пластичный смазочный материал от вымывания.

Эффективное уплотнение при постоянном направлении враще​ния создает винтовая канавка, нарезанная на внешней поверхности кольца (см. рис. 10.16, б), по которой смазочный материал на​правляется внутрь корпуса (направление нарезки винтовой линии канавки противоположно направлению вращения).

Торцовое уплотнение стальной шайбой (см. рис. 10.16, в). Оно относится к типу контактных и весьма эффективно предохраняет подшипник от вытекания смазочного материала и попадания воды и грязи. Кольцо (на чертеже заштриховано) между шайбой и бур​тиком вала создает ее точное центрирование.

7. Регулировочные устройства. Подшипники качения могут быть собраны в узле с различными радиальными и осевыми зазорами. Под радиальным е или осевым а зазором понимают полную величи​ну радиального или осевого перемещения в обоих направлениях од​ного кольца подшипника относительно другого под действием оп​ределенной силы или без нее (см. рис. 10.18).

Нерегулируемые типы подшипников (например, радиальные ша​риковые) изготовляют со сравнительно небольшими зазорами: после установки на вал и в корпус они могут работать без дополнительной регулировки (рис. 10.18, а, б).
В регулируемых типах подшипников (радиально-упорные шарико​вые, роликовые конические) необходимые осевые и радиальные зазоры могут быть установлены в определенных пределах только регулировкой при монтаже комплекта подшипников в узле (рис. 10.18, в).

Наличие зазоров в подшипниках обеспечивает легкое вращение вала, предотвращает защемление тел качения в результате темпера​турных деформаций.

Устранение (выборка) зазоров повышает жесткость опор, точ​ность вращения вала, а также улучшает распределение нагрузки между телами качения повышая несущую способность подшип​ника.
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Рис. 10.18. Зазоры в подшипниках:

а, б - осевой и радиальный в радиальном шарикоподшипнике,

в - в коническом роликоподшипнике осевое перемещение наружного кольца в одном из направлений не ограничено

Таким образом, под регулированием подшипников понимают ус​тановление минимальных зазоров, при которых в условиях эксплуа​тации не возникает натяг (в результате температурных деформа​ций), или создание при необходимости предварительного натяга.

Регулирование подшипников осуществляется перемещением од​ного из его колец относительно другого в осевом направлении и зависит от типа подшипника, схемы установки и способа крепле​ния внутреннего и наружного колец. Регулирование подшипников производят до регулирования зацепления.

а) Подшипники установлены по схеме 1 (см. рис. 10.2). Фик​сирование вала осуществляется в одной опоре одним радиальным подшипником, регулировку которого не производят: необходимый зазор создан при изготовлении подшипника.

б) Подшипники установлены по схеме 2 (см. рис. 10.3). В проектируемых редукторах эта схема применена в подшипниковых узлах червячных валов при aw>160 мм. Регулирование подшипни​ков производят только в фиксирующей опоре вала, состоящей из двух радиальных или радиально-упорных подшипников, и установ​ленной, как правило, со стороны глухой крышки. Регулирование может производиться перемещением наружных или внутренних ко​лец подшипника.

Перемещение наружных колец (при этом они установлены узкими торцами друг к другу) осуществляется набором прокладок, устанавливаемых под фланец крышки. Достаточно точ​ную регулировку можно получить, составляя набор прокладок из ряда толщин: 0,1; 0,2; 0,4; 0,8 мм или используя два полукольца, которые устанавливают под фланец без снятия крышки.

Перемещение внутренних колец (при этом наружные кольца уста​новлены широкими торцами друг к другу) про​изводят поджимом шлицевой гайки, которую после создания в под​шипниках требуемого зазора стопорят многолапчатой шайбой. Ос​лаблять посадку под перемещаемым при регулировке внутренним кольцом подшипника не требуется.

Осевой размер дистанционных колец, устанавливаемых между наружными или внутренними кольцами подшипников фиксирую​щей опоры, определяется конструктивно в зависимости от распо​ложения подшипников, комплекта деталей подшипникового узла и требуемого зазора в подшипниках.

в) Подшипники установлены по схеме 3 - враспор (см. рис. 10.4... 10.7). Эта схема применяется в подшипниковых узлах боль​шинства валов проектируемых редукторов. Способы регулирования здесь зависят от типа подшипников и крышек подшипниковых узлов:

при установке торцовых крышек (см. рис. 10.5, 10.6). Регулирование набором металлических прокладок (см. п. б) обес​печивает достаточно высокую точность и применяется как при уста​новке радиальных, так и радиально-упорных подшипников. Для регу​лирования подшипников набор прокладок можно установить под фланец одной из крышек. Если дополнительно требуется регули​ровать осевое положение вала, общий набор прокладок разделяют на два, а затем каждый из них устанавливают под фланец соответ​ствующей крышки;

при установке врезных крышек (см. рис. 10.4, 10.7). Регулирование радиальных подшипников производят установкой ком​пенсаторных колец между торцами наружных колец подшипников и крышек. При этом между торцом наружного кольца подшипника и торцом крышки с отверстием оставляют зазор для компенсации теп​ловых деформаций а = 0,2...0,5. мм (см. рис. 10.4). На сборочных "чертежах этот зазор ввиду его незначительности не показывают.

Регулирование радиально-упорных подшипников производят только воздействием винта на самоустанавливающуюся шайбу (см. рис. 10.7), которая предохраняет наружные кольца подшипников от перекоса. Для повышения точности регулирования применяют резьбы с мелким шагом. При этом следует учитывать: регулирование зазоров подшипников производят с одной стороны вала (со сторо​ны глухой крышки); в цилиндрических редукторах размеры регули​ровочного винта желательно назначать одинаковыми для крышек обоих валов, ориентируясь на размеры меньшей;  если требуется регулирование зацепления колес, то воздействие винтами производят с обоих концов вала.

Комплект деталей регулировочного устройства включает (см. рис. 10.19): регулировочный винт большого 1 или малого 2 диаметра, регулировочную самоустанавливающуюся шайбу 3, торцовую или врезную крышку с резьбовым отверсти​ем 4 и стопорные детали - контргайку 5 и др. 
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Рис.   10. 19.  Конструкции регулировочных устройств (на рис  в, г, д совмещены торцовая и врезная крышки):

а, б - винты большого диаметра воздействуют непосредственно на наружные кольца подшипника резьба нарезана в корпусе( крышке), 

в - винт малого диаметра с резьбовой крышкой регулировочной шайбой (при малых осевых нагрузках), г, д - винты большого диаметра (глухой и с отверстием) с резьбовой крышкой и регулировочной шайбой 

г) Подшипники установлены по схеме 4 - врастяжку (см. рис. 10.18, 10.19). В разрабатываемых проектах по этой схеме установ​лены подшипники быстроходного вала конических редукторов. Регулирование подшипников производят осе​вым перемещением внутреннего кольца подшипника, смежного с  выходным концом вала, с помощью круглой шлицевой гайки. После создания в подшипниках требуемого зазора гайку стопорят много​лапчатой шайбой.

Контрольные вопросы

1. Охарактеризуйте способы установки подшипников.

2. Какие способы смазывания подшипниковых узлов вам известны?

3. Приведите порядок проверки подшипников на долговечность.

Литература

1. Орлов П.И. Основы конструирования: Справочно-методическое пособие. В 2-х кн. Кн. 2 – М.:Машиностроение,1988. - 560 с.

2. Шейнблит А.Е. Курсовое проектирование деталей машин: Учеб. пособие.-Калининград: Янтар. скиз, 1999.-454с.

3. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

11. Проверочный расчет шпонок
Призматические шпонки, применяемые в проектируемых редук​торах, проверяют на смятие. Проверке подлежат все шпонки.
Условие прочности
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гдее  Ft  - окружная сила на шестерне или колесе, Н; 

         Aсм= (0,94h – t1)lр - площадь смятия, мм2 ;

         lр= l – b - рабочая длина шпонки со скругленными торцами, мм;

         l - полная длина шпонки, определенная на этапе конструирования вала;

         b,h,t1 - стандартные размеры (см. стандарт);
         [
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см] - допускаемое напряжение на смятие, Н/мм2. 
При сталь​ной ступице и спокойной нагрузке [
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см]=110...190 Н/мм2; при ко​лебаниях нагрузки [
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см] следует снижать на 20...25%; при ударной нагрузке - снижать на 40...50%; при чугунной ступице приведенные значения [
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см] снижать вдвое.
Если при проверке шпонки 
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см окажется значительно ниже [
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см], то можно взять шпонку меньшего сечения - как для вала предыду​щего диапазона, но обязательно проверить ее на смятие. Если по​лучится 
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см >[
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см] , то рекомендуется установить две шпонки или  перейти на шлицевое соединение или посадку с натягом.

Контрольные вопросы

1.По каким напряжениям осуществляется проверочный расчет шпонок?

2.Какие шаги следует предпринять если проверочный расчет дал отрицательный результат?

Литература

1. Орлов П.И. Основы конструирования: Справочно-методическое пособие. В 2-х кн. Кн. 2 – М.:Машиностроение,1988. - 560 с.

2. Шейнблит А.Е. Курсовое проектирование деталей машин: Учеб. пособие.-Калининград: Янтар. скиз, 1999.-454с.

3. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

12. Проверочный расчет валов по коэффициенту запаса прочности

Этот расчет выполняют как проверочный. Установлено, что в основном разрушение валов  носит усталостный характер. Поэтому он является основным, он сводится к определению расчетных коэффициентов запаса прочности  для предположительно опасных сечений валов. 

Условие прочности:
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где n - расчетный коэффициент запаса прочности;

[п]  - 1,3 ... 1.5 - требуемый коэффициент запаса для обеспечения прочности;                    
[п]  - 2. 5 ...4    - требуемый коэффициент запаса для обеспечения жесткости;

nσ  - коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям;

nτ  -  коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям. 

nσ= σ 1/ (Кσ /Еσ) ·σа + Ψσ··σm)    (1.4)

nτ = τ1/(Кτ /Е τ)·τа·Ψτ·τm)            (1.5)

В этих формулах:

σ 1  и τ1 - пределы выносливости для материала вала при симметричных  циклах изгиба и кручения. 

Существуют эмпирические зависимости для вычисления предела вынос​ливости σ 1  по известному пределу прочности

для углеродистых сталей  

σ 1 = 0,43 ·σв    (1.6)

для легированных сталей

σ 1 = 0,35·σв + (70-120) МПа  (1.7)
Предел выносливости при кручении связан с пределом выносливости при изгибе: 
τ –1 = 0,58·σ-1      (1.8)

σа ,τа  и σm, τm   - амплитуды и средние напряжения циклов нормальных и касательных напряжений.

Можно считать, что нормальные напряжения, возникающее в поперечном сечении вала от изгиба, изменяются по симметричному циклу:

σа =  σn = Ми /W,

σm = 0            (1.9)

Так как момент, передаваемый валом, изменяется по величине, то при расчете принимают для касательных напряжений наиболее неблагоприятный  знакопостоянный   цикл – отнулевой

τа= τm= τmax  /2=Т/2 ·Wр    (1.10)
Кσ τ и К τ  - эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе и при кручении;  

Еσ и Еτ   - масштабные факторы для нормальных  и касательных напряжений;

Ψσ и Ψτ - коэффициенты,  учитывающие влияние постоянной составляющей цикла на усталостную прочность.

Формулы для расчета моментов сопротивления и эффективные коэффициенты  концентрации напряжений приведены в таблице.  

Контрольные вопросы

1. По каким напряжениям осуществляется проверочный расчет валов?
2. Какой характер носит возможное разрушение валов?
3. По какой зависимости определяется расчетный коэффициент запаса прочности?
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13. Смазывание. Смазочные устройства

Смазывание, зубчатых и червячных зацеплений и подшипников при​меняют в целях защиты от коррозии, снижения коэффициента тре​ния, уменьшения износа, отвода тепла и продуктов износа от тру​щихся поверхностей, снижения шума и вибраций.
1. Смазывание зубчатого (червячного) зацепления.
а) Способ смазывания. Для редукторов общего назначения при​меняют непрерывное смазывание жидким маслом картерным не​проточным способом (окунанием). Этот способ применяют для зуб​чатых передач при окружных скоростях от 0,3 до 12,5 м/с; для чер​вячных передач с цилиндрическим червяком смазывание окунани​ем допустимо до скорости скольжения 10 м/с.
Для открытых зубчатых передач, работающих при окружных ско​ростях до 4 м/с, обычно применяют периодическое смазывание весь​ма вязкими маслами или пластичными смазками, которые наносят на зубья через определенные промежутки времени. В некоторых случаях применяют капельное смазывание из корыта (при v < 1,5 м/с), наполненного вязким маслом и расположенного под зубчатым колесом.     б) Выбор сорта масла зависит от значения расчетного контакт​
ного напряжения в зубьях 
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н и фактической окружной скорости колес
 v. Сорт масла выбирается по табл. 13.1.
в) Определение количества масла. Для редук​торов при смазывании окунанием объем масляной ванны определя​ют из расчета 0,4...0,8 л масла на 1 кВт передаваемой мощности. Меньшие значения принимают для крупных редук​торов,
г) Определение уровня масла. В цилиндрических редукторах: при окунании в масляную ванну колеса (см. рис. 13.1) 
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Таблица  13.1. Рекомендуемые сорта смазочных масел для передач (ГОСТ 17479.4-87)
Передача
Контактные напряжения 
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s

, Н/мм2
Окружная скорость зубчатых передач v, м/с Скорость скольжения червячных передач vs, м/с




до 2

св. 2 до 5

св.5


Зубчатая

До 600
И-Г-А-68
И-Г-А-46
И-Г-А-32


Св. 600 до 1000
И-Г-С-100
И-Г-С-68
И-Г-С-46


Св. 1000
И-Г-С-150
И-Г-С-100
И-Г-С-68

Червячная

До 200     .
И-Т-Д-220
И-Т-Д-100
И-Т-Д-68


Св. 200 до 250
И-Т-Д-460
И-Т-Д-220
И-Т-Д-100


Св. 250
И-Т-Д-680
И-Т-Д-460
И-Т-Д-220

Примечание. Обозначение индустриальных масел состоит из четырех знаков, каждый из которых показывает: 
И — индустриальное;  второй — принад​лежность к группе по назначению (Г — для гидравлических систем, Т —для тяжело нагруженных узлов); третий — принадлежность к подгруппе по эксплуа​тационным свойствам (А — масло без присадок, С — масло с антиокислитель​ными, антикоррозионными и противоизносными присадками, Д — масло с антиокислительными, антикоррозионными, противоизносными и противозадирными присадками); четвертый (число) — класс кинематической вязкости:


Класс вязкости             
32
46
68
100
150
220
460
680

Кинематичес​кая вязкость 
при 40°С, мм2/с (сСт)
29...35
41...51
61...75
90... 100
135... 165
198...242
414...506
612...748
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Рис. 13.1. Определение уровня погружения колеса цилиндрического односту​пенчатого горизонтального редуктора в масляную ванну
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Рис. 13.2. Определение уровня смазывания в червячном одноступенчатом редукторе при расположении червяка:
а - нижнем; б - верхнем
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Рис. 13.3. Смазывание зацепления разбрызгивателями
модуль зацепления; при нижнем рас​положении шестерни hм= (0,1...0,5)d1, при этом hmin=2,2m - аналогично уровню масла при нижнем расположении червяка (см. рис. 13.2, а). Желательно, чтобы уровень масла проходил через центр нижнего тела качения подшипника (шарика или ро​лика).
В конических редукторах должны быть полностью погружены в масляную ванну зубья конического колеса или шестерни.
В червячных редукторах: при окунании в масляную ванну колеса 
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, где m - модуль зацепления (см. рис. 13.2, б); при нижнем или боковом расположении червяка hм= (0,1...0,5)d1, при этом hmin=2,2m (см. рис. 13.2, а). Желательно, что​бы уровень масла проходил через центр нижнего тела качения под​шипника (шарика или ролика).
При нижнем расположении червяка или шестерни цилиндри​ческой передачи и высокой частоте вращения для уменьшения теп​ловыделения и потери мощности уровень масла понижают так, чтобы вывести червяк (шестерню) из масляной ванны. В этом случае для смазывания на червяк (шестерню) устанавливают разбрызгиватели (см. рис. 13.3).
2. Смазывание подшипников. В проектируемых редукторах для смазывания подшипников качения применяют жидкие и пластич​ные смазочные материалы. При выборе вида смазочного материала следует учитывать скорость вращения, температуру узла и способ отвода теплоты от подшипников, способ подачи смазочного мате​риала, конструкцию уплотнений и вид смазочного материала в со​пряженных узлах.
а) Смазывание жидкими материалами. При смазывании зубчатых и червячных колес окунанием подшипники качения обычно смазы​ваются из картера в результате разбрызгивания масла колесами, обра​зования масляного тумана и растекания масла по валам. Надежное смазывание разбрызгиванием возможно при окружных скоростях v>2 м/с. Для свободного проникновения масла полость подшипни​ка должна быть открыта внутрь корпуса.
Если при нижнем расположении быстроходных валов цилиндричес​ких и червячных редукторов необходимо защитить подшипники от излишнего количества масла, то применяют внутренние уплотнения (см. 10).
При верхнем расположении вала-червяка или вала-шестерни цилиндрического редуктора применяют ряд специальных конструкций для смазывания подшипников.

В конструкции на рис. 13.4 масло, попадая на витки червяка с червячного колеса, отбрасывается на сборник 1, стекая с него в паз трубки, а затем по трубке через сверления в корпусе попадает в полость подшипника.
В конструкции на рис. 13.5 масло стекает по вертикальным стенкам, попадает в желоба (лотки) 1, отлитые заодно с корпу​сом, и через просверленные отверстия в полость подшипника. Для равномерного распределения масла между опорами желоба разде​лены ребром 2.
При малых скоростях, когда разбрызгивание масла недостаточ​но для смазывания подшипников, его можно собирать с торцов
зубчатых (червячных) колес, используя для этого скребки (см рис
13.6).
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Рис. 13.4. Смазывание подшипников через маслосборную трубку
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Рис. 13.5. Смазывание подшипников через маслосборные желоба (лотки)
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Рис. 13.6. Смазывание подшипни​ков   с    помощью   маслосборных скребков
Установка сборников и скребков масла в проектируемых редукторах должна обеспечивать смазывание подшипников при любом направлении вращения.
б) Смазывание пластичными материалами. Применяется при окружных скоростях v < 2 м/с. Полость подшипника, смазываемого пластичным материалом, должна быть закрыта с внутренней сторо​ны подшипникового узла внутренним уплотнением (см. 10). Размеры внутренней полости корпуса под пластичный материал должны иметь глубину с каждой стороны подшипника примерно 1/4 его ширины. Смазочный материал набивают в подшипник вруч​ную при снятой крышке подшипникового узла на несколько лет. Смену смазочного пластичного материала производят при ремон​те. Наиболее распространенные для подшипников качения - плас​тичные смазки типа солидол жировой (ГОСТ 1033—79) консталин жировой УТ-1 (ГОСТ 1957—73).

Контрольные вопросы

1.Какие существуют способы смазывания передач?

2.Чем определяется объем масляной ванны?

3.Какие способы применяются для смазывания подшипников?
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14.  Конструирование корпуса редуктора 
Корпус редуктора служит для размещения и координации деталей передачи, защиты их от загрязнения, организации системы смазки, а также воспринятия сил, возникающих в зацеплении редукторной пары, подшипниках, открытой передачи. Наиболее распространенный спо​соб изготовления корпусов - литье из серого чугуна (например, СЧ15).

В проектируемых редукторах принята в основ​ном конструкция разъемного корпуса, состоящего из крышки (вер​хняя часть корпуса) и основания(нижняя часть). Корпуса вертикальных цилиндрических редукторов имеют в отдель​ных случаях два разъема, что определяет еще одну часть корпуса - среднюю.

Корпуса червячных редукторов с межосевым расстоянием 
[image: image375.wmf]£
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140мм  изготовляют неразъемными.

Несмотря на разнообразие форм корпусов, они имеют одинако​вые конструктивные элементы - подшипниковые бобышки, флан​цы, ребра, соединенные стенками в единое целое, - и их констру​ирование подчиняется некоторым общим правилам.

На рис. 14.1...14.6 даны разные конструкции корпусов цилин​дрического, конического и червячного одноступенчатых редукто​ров с указанием общих конструктивных элементов, описание и оп​ределение размеров которых производятся в последовательности их рассмотрения.

1. Форма корпуса. Определяется в основном технологическими, эксплуатационными и эстетическими условиями с учетом его проч​ности и жесткости. Этим требованиям удовлетворяют корпуса пря​моугольной формы, с гладкими наружными стенками без выступа​ющих конструктивных элементов; подшипниковые бобышки и реб​ра внутри; стяжные болты только по продольной стороне корпуса в нишах; крышки подшипниковых узлов преимущественно врезные, фундаментные лапы не 
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Рис. 14.1. Корпус цилиндрического одноступенчатого горизонтального редуктора
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Рис. 14.2.   Подшипниковая бобышка цилиндрического горизонтального редуктора.
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Рис. 14.3.   Корпус конического горизонтального одноступенчатого редуктора.
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Рис. 14.4. Корпус червячною одноступенчатого редуктора с нижним расположением червяка.
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Рис. 14.5. Корпус червячного одноступенчатого редуктора с верхним расположением червяка
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Рис. 14.6.   Монолитный корпус червячною одноступенчатого редуктора с нижним расположением червяка.
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Рис. 14.7.  Формы корпусов некоторых одноступенчатых редукторов:

а -  цилиндрический горизонтальный; б - цилиндрический вертикальный с двумя разъемами; в - конический с вертикальным быстроходным валом; червячные с расположением червяка: г - верхним; д – боковым.

выступают за габариты корпуса (см. рисун​ки типовых конструкций редукторов на рис. 14.7). Пред​лагаемые формы корпусов не единственные. В случае необходимо​сти можно создавать другие конструкции.

а) Габаритные (наружные) размеры корпуса. Определяются раз​мерами расположенной в корпусе редукторной пары и кинемати​ческой схемой редуктора. При этом вертикальные стенки редукто​ра перпендикулярны основанию, верхняя плоскость крышки корпуса параллельна основанию - редукторная пара вписывается в параллелепипед.

б) Толщина стенок корпуса и ребер жесткости. Рекомендуют толщину 
[image: image383.wmf]d

 стенок для чугунных отливок назначать в зависимости от приведенного габарита  N корпуса:

N, м........  0,40   0,6    1,0    1,5    2,0
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Здесь N= (2L + В + Н)/3, где L, В и Н-длина, ширина и высота корпуса, м. Для редукторов толщину стенки, отвечающую требованиям технологии литья, необходимой прочности и жесткости корпуса, вычисляют по формуле
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где Т-вращающий момент на выходном (тихоходном) валу, Нм.

Внутренний контур стенок корпуса очерчивается по всему пери​метру корпуса с учетом зазоров х и у между контуром и вращающи​мися деталями (рис. 8.1, б; 8.3, б: 8.5, б).

2. Фланцевые соединения. Фланцы предназначены для соедине​ния корпусных деталей редуктора. В корпусах проектируемых од​ноступенчатых редукторов конструируют пять фланцев: 1 - фундаментный основания корпуса; 2 - подшипниковой бобышки ос​нования и крышки корпуса; 3 - соединительный основания и крыш​ки корпуса; 4- крышки подшипникового узла; 5- крышки смот​рового люка (см. рис. 14.1...14.5).

Крепежные винты (болты) d1, d2, d3, d4, d5 указанных фланцев, определяют из табл. 14.1 в зависимости от главного параметра ре​дуктора. А конструктивные элементы каждого фланца [К -шири​на; С - координаты оси отверстия под винт (болт); D0 и b0 - диаметр и глубина отверстия под цилиндрическую головку винта или цековки под болты с шестигранной уменьшенной головкой; d0 - диаметр отверстия под винт (болт)] выбирают из табл. 14.2 по значению диаметра d крепежного винта (болта) соответствующего фланца с указанием цифрового индекса номера фланца (напри​мер, для фланца 2 – d2 тогда K2, С2, D02, b02, d02 и т. п. См. рис. 14.1...14.6). Высота фланца h, количество винтов (болтов) n и расстояние между ними L определяют в зависимости от назначения фланца.
а) Фундаментный фланец основания корпуса (см. рис. 14.8...14.11). Предназначен для крепления редуктора к фундамент​ной раме (плите). Опорная поверхность фланца выполняется в виде двух длинных параллельно расположенных или четырех небольших платиков (рис. 14.8). Места крепления располагают на возможно большем (но в пределах корпуса) расстоянии друг от друга L1 Дли​на опорной поверхности платиков L = L1  + b1; ширина b1 = 2,4d1 + 
[image: image386.wmf]d

; высота hl = 1,5dl. Проектируемые редукторы крепятся к раме (пли​те) четырьмя(шестью) болтами (шпильками), расположенными в нишах кор​пуса. Размеры ниш даны на рис. 14.9, 14.10; высота ниш h01=(2,0...2,5)d1, при креплении шпильками, h0l=2,5(dl+
[image: image387.wmf]d

) - болта​ми (винтами). Форма ниши (угловая или боковая) определяется размерами, формой корпуса и расположением мест крепления. По возможности корпус крепится к раме (плите) болтами снизу (рис. 14.11), что исключает необходимость констру​ирования ниши.

б) Фланец подшипниковой бобышки крышки и основания корпуса (рис. 14.12). Предназначен для соединения крышки и основания разъемных корпусов. Фланец расположен в месте установки стяж​ных подшипниковых болтов (винтов) (см. рис. 14.1...14.5) на продольных длинных сторонах 

Таблица  14.1.  Диаметр d винтов (болтов) фланцев, мм

Главный параметр
d1
d2
d3
d4
d5

100<aw(de2)<160
М14
М12
М10
по табл. 14.18
М6

I60<flw(rf2)<250
М16
М14
М12

М6

Примечания:  
1. Фундаментный фланец редуктора 1 крепится к раме (плите) болтами с шестигранной головкой или шпильками диаметром стержня d2. 
2. Фланцы подшипниковой бобышки крышки и основания корпуса 2 соеди​няются винтами диаметром стержня d2 с цилиндрической головкой и шести​гранным углублением под ключ. Также соединяются фланцы 3 крышки и осно​вания корпуса на продольных длинных сторонах редуктора, объединенные с фланцами 2 (диаметр стержня винта d2 и d3 ). 

3. Торцовые крышки подшипниковых узлов крепятся к фланцу 4 винтами диаметром стержня d4 с цилиндрической головкой и шестигранным углублением под ключ.

4. Крышка смотрового люка крепится к фланцу 5 различными винтами со шлицем под отвертку диаметром стержня d5.

Таблица   14.2. Конструктивные элементы фланцев, мм

Элемент

Фланца
Диаметр винта (болта) d фланца


М6
М8
М10
М12
М14
М16


винт
болт
винт
болт
винт
болт
Винт
болт
винт
болт
винт
болт

К
13
16
18
22
22
27
26
32
31
38
35
43

C
6
7
9
10
11
12
13
14
16
17
18
19

D0
11
12
15
15
18
18
20
22
24
24
26
28

B0
8
0,5
11
0,5
13
0,8
16
0,8
18
1,0
21
1,0

d0
7
9
11
14
16
18

Таблица  14.3. Количество подшипниковых (стяжных) винтов

Редуктор


Цилиндрический
Конический
Червячный


вертикальный
горизон​тальный
вертикальный
горизонтальный


n2 на одну сторону корпуса
2
3
2
3
2

корпуса: в крышке - наружу от ее стенки, в основании - внутрь от стенки.
Подшипниковые стяжные винты ставят ближе к отверстию под подшипник на расстоянии L2 друг от друга так, чтобы расстояние между стенками отверстий диаметром d02 и d4 (при установке торцо​вой крышки подшипникового узла) было не менее 3...5 мм (см. рис. 14.2; 14.4); при установке врезной крышки это расстояние выдерживается между стенками отверстия диаметром d02 и отвер​стия диаметром D0 под выступ крышки (см. рис. 14.11; 14.3; 14.5).

Высота фланца h2 определяется графически исходя из условий размещения головки винта на плоской опорной поверхности подшипниковой бобышки.

В цилиндрическом горизонтальном редукторе (см. рис. 14.1; 14.2) винт, расположенный между отверстиями под подшипники, помещают посередине между этими отверстиями. При этом наружные торцы подшипниковых бобышек, расположенные на вне​шних боковых стенках редуктора, для удобства обработки выполня​ют в одной плоскости.
В разъемных корпусах при сравнительно небольших продольных сторонах (при aw(de2) 
[image: image388.wmf]£

160 мм) фланец высотой h2 выполняют оди​наковым по всей длине (см. рис. 14.2; 14.3). Подшипниковые стяжные винты можно размещать в боковых нишах (см. рис. 14.3; 14.5; 14.14).

в) Соединительный фланец крышки и основания корпуса (см. рис. 14.13; 14.14).

Разъемный корпус (см. рис. 14.1...14.5). Для соединения крышки корпуса с основанием по всему контуру разъе​ма выполняют соединительный фланец. На коротких боковых сто​ронах крышки и основания корпуса, не соединенных винтами, фланец расположен внутрь корпуса и его ширина К3 определяется от наружной стенки; на продольных длинных сторонах, соединенных винтами d3 фланец располагается: в крышке корпуса - наружу от стенки, в основании - внутрь.
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Рис. 14.8. Расположение опорных платиков фундаментного фланца
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Рис. 14.9.  Угловая ниша фундаментного фланца
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Рис. 14.10. Боковая ниша фундаментного фланца
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Рис. 14.11. Вариант крепления фундаментного фланца
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Рис. 14.12.. Фланец подшип​никовой бобышки с крепле​нием:

а -  болтами, б - винтами
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Рис. 14.13. Соединительный фланец с креплением:

а -  болтам;  б -   винтами
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Рис. 14.14. Ниша соединительного фланца или подшипниковой бобышки

Количество соединительных винтов n3 и расстояние между ними L3 принимают по конструктивным соображениям в зависимости от размеров продольной стороны редуктора и размещения подшипни​ковых стяжных винтов. При сравнительно небольшой длине про​дольной стороны можно принять d3=d2 и h3=h2, и поставить один-два соединительных винта (см. рис. 14.1...14.3). При длинных про​дольных сторонах принимают 
h3 = 1,5d3 для болтов, h3=2,3d3 для вин​тов, а количество винтов (болтов) n3 и расстояние между ними L3 определяют конструктивно (см. рис. 14.4; 14.5). Соединитель​ные винты (болты) можно разместить в боковых нишах (см. рис. 14.5; 14.14). При этом h03=2,5(d3+
[image: image396.wmf]d

).

Неразъемный корпус (см. рис. 14.6). Конструируют для червячных или цилиндрических редукторов при аw 
[image: image397.wmf]£

 140 мм. Через большие окна, выполненные в корпусе, вводят при сборке комплекты вала с червячным колесом или комплекты валов с цилиндрическими колесами. Соединение крышек с корпу​сом уплотняют резиновыми кольцами. Для удобства сборки диа​метр отверстия окна D делают на 2...5 мм больше максимального диаметра колеса. Диаметр соединительных винтов d3 определяют так же, как и для разъемных корпусов, по табл. 14.1; количество винтов n3 = 6...8, расстояние между ними L3 
[image: image398.wmf]»

 (8...10)d3. Для созда​ния необходимой жесткости боковые крышки выполняют с высо​кими центрирующими буртиками и с шестью радиально располо​женными ребрами жесткости (см. рис. 14.6).

г) Фланец для крышки подшипникового узла. Отверстие подшип​никового узла неразъемной подшипниковой бобышки закрывается торцовой крышкой на винтах (см. рис. 14.4...14.6). В комплекте деталей подшипникового узла разъемных корпусов чаще применяется врезная крышка (см. рис. 14.1; 14.3; 14,5;). Размер присоединительного фланца крышки подшипнико​вого узла определяют по табл. 14.4 и 14.6.

Таблица 14.4. Винты d4 торцовой крышки и ширина расточки f под врезную крышку, мм

Размер


Диаметр наружного кольца подшипника




47...52
62...80
85...100
100...120

D4
М6
М8
М8
М10

N4
4
4
6
8

f
4
5
7
7

Таблица  14.5. Конструктивные элементы фланца крышки подшипникового узла, мм

Элементы
Крышка


Торцовая
Врезная

Внутренний диаметр

DБ,, DТ
По диаметру D наружного кольца подшипника или стакана

Наружный диаметр

DБ2,, DТ2
По диаметру крышки D2 + (4... 5) мм 
1,25D + 10 мм 

Диаметр центровой ок​ружности винтов DБ1 ,DТ1
По центровому диа​метру крышки D1
-

Диаметр кольцевой расточки DБ0 ,DТo
-


По диаметру выступа крышки D0


Высота h4
3...5 мм
-

Таблица 14.6. Ориентировочное определение длины l подшипникового гнезда, мм

Подшипник


Комплект деталей подшипникового узла


с внутренним уплотнением
без внутреннего уплотнения

Нерегулируемый
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Регулируемый
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Примечания: 
1. h – высота центрирующего пояса торцовой крышки или высота врезной крышки.
2. B(T) – ширина подшипника.
3. H1 – высота регулировочного винта.
4. Н- высота нажимной шайбы.

д) Фланец для крышки смотрового окна (см. рис. 14.1...14.6). Размеры сторон фланца, количество винтов n5 и расстояние между ними L5 устанавливают конструктивно в зависимости от места рас​положения окна и размеров крышки; высота фланца h5=3...5 мм.

е) Опорные платики. Для прикрепления к корпусу сливных про​бок, отдушин, маслоуказателей на крышке и основании корпуса предусмотрены опорные платики (фланцы). Размеры сторон платиков должны быть на величину с=(3...5)мм больше размеров опор​ных поверхностей прикрепляемых деталей. Высота платика h = с.3. Подшипниковые бобышки. Предназначены для размещения комплекта деталей подшипникового узла (см. рис. 14.1...14.6).

Подшипниковые бобышки в редукторах с неразъемными моно​литными корпусами расположены внутри корпуса (см. рис. 14.6). В разъемных корпусах червячных, конических редукторов и ци​линдрических вертикальных редукторов с нижним расположением шестерни подшипниковая бобышка быстроходных валов находится внутри корпуса (см. рис. 14.3...14.5); бобышки тихоходных валов в основании корпуса расположены внутри его, а в крышке корпуса - снаружи (см. рис. 14.1; 14.2; 14.4). Однако в зависимости от конструкции крышки и основания корпуса возмож​но расположение всей бобышки тихоходного вала внутри корпуса (см. рис. 14.3; 14.5).

Внутренний диаметр подшипниковой бобышки быстроходного DБ и тихоходного DТ вала равен внутреннему диаметру фланца 4 для крышки подшипникового узла (см. табл. 14.5), а наружный - DБЗ(DТЗ) = DБ(DТ) + 3
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, где 
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 - толщина стенки корпуса. Длина гнезда подшипниковой бобышки l1 быстроходного и l2 тихоходного валов зависит от комплекта деталей подшипникового узла и типа подшипника (табл. 14.6); при этом учитываются осе​вые размеры деталей регулирующих устройств, внутренних уплот​нений и крышек.

Набирая необходимый комплект деталей узла, длину гнезда l1 и l2 можно определить и графически во взаимосвязи с конструирова​нием корпуса.

4. Детали и элементы корпуса редуктора (см. рис. 14.1...14.6).

а) Смотровой люк (рис. 14.15). Служит для контроля сборки и осмотра редуктора при эксплуатации. Для удобства осмотра его рас​полагают на верхней крышке корпуса, что позволяет также исполь​зовать люк для запивки масла. В червячных редукторах с верхним или боковым расположением червяка люк целесообразно располо​жить в одной из боковых сторон корпуса для наблюдения за регули​рованием зацепления.  Смотровой люк дела​ют прямоугольной или (реже) круглой формы максимально воз​можных размеров.

Люк закрывают крышкой. Широко применяют стальные крыш​ки из листов толщиной 
[image: image405.wmf]d

к
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2 мм (см. рис 14.15, а). Для того чтобы внутрь корпуса извне не засасывалась пыль, под крышку ставят уп​лотняющие прокладки из картона (толщиной 1...1,5 мм) или поло​сы из резины (толщиной 2...3 мм). Если с такой крышкой совме​щена пробка-отдушина, то ее приваривают к ней или прикрепляют развальцовкой (см. рис. 14.15, б). На рис. 14.15, в приведена крыш​ка, совмещенная с отдушиной. Высота внутренней штампованной крышки 
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0,1L (L - длина крышки). В ней пробиты два-четыре отверстия диаметром 4...5 мм.
Крышка окантована с двух сторон вулканизированной резиной. Наружная крышка плоская, вдоль длинной ее стороны выдавлены два-три гребня, через которые внут​ренняя полость редуктора соединена с внешней средой. Простран​ство между крышками заполнено фильтром из тонкой медной про​волоки или другого материала. Крышки крепятся к корпусу винта​ми с полукруглой или полупотайной головкой.

Если смотровой люк отсутствует или расположен в боковой стенке корпуса, то в верхней плоскости крышки корпуса предусматривают [image: image408.png]nls
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Рис. 14.15. Крышки люка редуктора:

а -  из стального листа, б   -  с ручкой-отдушиной, в - штампованная с отдушиной и фильтром
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Рис. 14.16.   Фиксирование крышки корпуса штифтами:

а - коническими вертикально; б - коническими под углом; 

в - цилиндрическими горизонтально.
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Рис. 14.17  Проушины для подъема редуктора в виде:

а - ребер с отверстиями; б - сквозных отверстий в корпусе.
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Рис. 14.18.. Сливные отверстия:

 а - на боковой стенке; б - в дне.
отверстие под отдушину. Иногда по конструктив​ным соображениям контроль уровня смазки зацепления осуществляют жезловым маслоуказателем, установленным в крышке корпу​са, для чего предусматривается специальное отверстие. Эти отверстия можно использовать и для заливки масла. 

6) Установочные штифты (см. рис. 14.16). Расточку отверстий под подшипники (подшипниковые гнезда) в крышке и основании корпуса производят в сборе. Перед расточкой отверстий в этом со​единении устанавливают два фиксирующих штифта на возможно большем расстоянии друг от друга для фиксации относительного положения крышки корпуса и основания при последующих сбор​ках. Фиксирующие конические штифты распо​лагают наклонно или вертикально (см. рис. 14.16, а, б) в зависи​мости от конструкции фланца. Там, где невозможно применение конических штифтов, встык соединения ставят со стороны каждой стенки по одному (всего четыре) цилиндрическому штифту (см рис. 14.16, в). Диаметр штифта d=(0,7...0,8)d3 , где d3 - диаметр соединительного винта (см. табл. 14.1).

в) Отжимные винты. Уплотняющее покрытие плоскости разъема склеивает крышку и основание корпуса. Для того чтобы обеспечить их разъединение, при разборке рекомендуют применять отжимные винты, которые ставят в двух противополож​ных местах крышки корпуса. Диаметр отжимных винтов принима​ют равным диаметру соединительных d3 или подшипниковых d2 стяж​ных винтов (см. табл. 14.1).

г) Проушины (см. рис. 14.17). Для подъема и транспортировки крышки корпуса и собранного редуктора применяют проушины, отливая их заодно с крышкой (см. рис. 14.1; 14.3...14.6). По варианту рис. 14.17,а проушина выполнена в виде ребра с отвер​стием, по рис. 14.17,б - в виде сквозного отверстия в корпусе Выбор конструкции проушины зависит от размеров и формы крышки корпуса.

д) Отверстия под маслоуказатель и сливную пробку (рис. 14.18) Оба отверстия желательно располагать рядом на одной стороне ос​нования корпуса в доступных местах. Нижняя кромка сливного от​верстия должна быть на уровне днища или несколько ниже него. Дно желательно делать с уклоном (1...2)0 в сторону отверстия. У са​мого отверстия в отливке основания корпуса выполняют местное углубление для стока масла и отстоявшейся грязи. Отверстие под маслоуказатель должно располагаться на высоте, достаточной для точного замера верхнего и нижнего уровней масла. Форма и разме​ры отверстий зависят от типа выбранных маслоуказателя и сливной пробки. Наружные стороны отверстий оформляют опорными платиками. При установке маслоуказателя и сливной пробки с цилиндрической резьбой обязательно применяют уплотнительные прокладки из паронита или резиновое кольцо. Пробка с конической резьбой не требует уплотнения.

е) Маслоуказатели. Уровень масла, находящегося в кор​пусе редуктора, контролируют различными маслоуказателями (см. рис. 14.19...14.21).

Наибольшее распространение имеют жезловые маслоуказатели, так как они удобны для осмотра; конструкция их проста и достаточ​но надежна (см. рис. 14.19).

Круглые маслоуказатели удобны для корпусов, расположенных достаточно высоко над уровнем пола. В них через нижнее отвер​стие в стенке корпуса масло проходит в полость маслоуказателя, через верхнее отверстие маслоуказатель сообщается с воздухом в корпусе редуктора (см. рис. 14.20).
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Рис. 14.19. Жезловый указатель и способы его установки на корпусе:

а - в крышке; 6 — в основании.

Трубчатый маслоуказатель из оргстекла удобен для обзора, но хуже всего защищен от повреждений (см. рис. 14.21).

ж) Сливные пробки. При работе передач масло постепенно загрязня​ется продуктами износа деталей передач. С течением времени оно стареет, свойства его ухудшаются. Поэтому масло, налитое в корпус редуктора, периодически меняют. Для этой цели в корпусе предусматривают сливное отверстие (см. рис. 14.18), закрываемое пробкой с цилиндрической (см. табл. 14.7 или конической (см. табл. 14.8) резьбой.
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Рис. 14.20. Круглый маслоуказатель
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Рис. 14.21. Трубча​тый маслоуказатель.

Ж) Отдушины. При длительной работе в связи с нагревом масла и воздуха повышается давление внутри корпуса. Это приводит к просачиванию масла через уплотнения и стыки. Чтобы избежать этого, внутреннюю полость корпуса сообщают с внешней средой путем установки отдушины в его верхних точках (рис. 14.22; 14.23; табл. 14.9).

Таблица  14.7 Пробки с цилиндрической резьбой
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D1
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D1
L
l
b
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t
d2
D2
B2

M16xl,5
25
21,9
26
13
3
19
1,9
16
28
3

М20х1,5
30
25,4
30
15
4
22
2,5
20
32


Таблица 14.8 Пробки с конической резьбой
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Рис. 14.22   Пробка-отдушина (размеры см. в табл. 14.9)

[image: image418.png]d

Mi2x1,

M16x2

751 20

25

12155
1617





Рис.  14.23   Ручка-отдушина

Таблица  14.9. Колпачковая отдушина
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Контрольные вопросы

1.Перечислите виды фланцев в корпусах редукторов.

2.С какой целью в конструкции редукторов предусматривают люки?

3.Какие виды маслоуказателей вам известны?

Литература

1. Орлов П.И. Основы конструирования: Справочно-методическое пособие. В 2-х кн. Кн. 2 – М.:Машиностроение,1988. - 560 с.

2. Шейнблит А.Е. Курсовое проектирование деталей машин: Учеб. пособие.-Калининград: Янтар. скиз, 1999.-454с.

3. Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей машин: Учеб. пособие для техн. спец. вузов.-М.: Высш. шк., 1998.-447с.

15. Конструирование рам и плит
При монтаже приводов, состоящих из электродвигателя и редуктора, должны быть выдержаны определенные требования точности относительного положения узлов. Для этого узлы привода уста​навливают на сварных рамах или литых плитах.

При единичном производстве экономически выгоднее применять рамы, сва​ренные из элементов сортового проката: швеллеров, уголков, полос, листов. При серийном выпуске изделий выгоднее применять плиты. В отдельных случаях выбор плиты или рамы определяет конструкция машины и требования точности;

Конфигурацию и размеры рамы определяют тип и размеры редуктора и электродвигателя. Расстояние между ними зависит от подобранной соединительной муфты. В связи с этим на листе бумаги первона​чально вычерчивают тонкими линиями в выбранном масштабе контуры муфты в разрезе (рис. 15.1). Одну полумуфту соединяют с валом электродвигателя, а другую - с валом редуктора. Таким образом определяют размер а между торцами валов.

Затем подрисовывают тонкими линиями контуры электродвигателя и редук​тора. При этом определяют и наносят на чертеж размеры 
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 редуктора. Вычерчивают контуры рамы и наносят на чертеж размер 
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- разность высот опорных поверхностей рамы.

На рис. 15.1 вычерчен контур простейшей рамы для установки электродвига​теля и коническо-цилиндрического редуктора. Под главным видом рамы разме​щают вид сверху. При построении вида сначала проводят осевые линии вала электродвигателя и соосно расположенного с ним входного вала редуктора. Затем изображают на расстоянии 
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 отверстия 
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 и 
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 в лапах электродвигателя и в редукторе, их координаты 
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. По каталогу электродвигателей определяют размеры 
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 опорных поверхностей двигателя, а по чертежу редуктора -размеры 
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. Для создания базовых повер​хностей под двигатель и редуктор на раме размещают платики в виде узких полос 3 и 4 (рис. 15.2, а) или отдельных прямоугольников 5 и 6 (рис. 15.2, б).

Ширину и длину платиков на раме принимают большими, чем ширина и длина опорных поверхностей электродвигателя и редуктора, на величину 
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 - ширина опорных поверхностей элект​родвигателя (редуктора), мм.

Определяют основные размеры рамы в плане: В и L, принимая размер 
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 округляют до стандартных значений (табл. 24.1). Затем определяют высоту рамы: 
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Рис. 15.2. Конструирование рам

которой подбирают ближайший больший размер швеллера.

Раму удобно конструировать из двух продольно расположенных швеллеров 1 и приваренных к ним трех - четырех поперечно расположенных швеллеров 2 (рис. 15.2, а).

При необходимости увеличения жесткости рамы увеличивают высоту Н, а к поперечным швеллерам 2 добавляют диагонально расположенные балки 7 (рис. 15.2,6).
Высоту платиков после их обработки принимают h = 5...6 мм (рис. 15.2, в).

Швеллеры располагают, как правило, полками наружу. Такое расположение удобно для крепления узлов к раме, осуществляемого как болтами, так и винтами. В первом случае (рис. 15.2, г) в полках швеллеров сверлят отверстия на проход стержня болта. На внутреннюю поверхность полки наваривают или накладывают косые шайбы, выравнивающие опорную поверхность под головками болтов (гай​ками). Во, втором случае (рис. 15.2, д) в полках рамы выполняют отверстия с резьбой. Размеры (мм) косых шайб по ГОСТ 10906-78 (табл. 15.1).

[image: image668.wmf]Для крепления рамы к полу цеха применяют фундаментные болты, их распо​ложение определяют при проектировании рамы. Диаметр и число фундаментных болтов принимают согласно таблице 15.2.

Таблица 15.2. Выбор диаметра и количества фундаментных болтов

Длина рамы L, мм 
до 700
св. 700 до 1000
св. 1000 до 1500

Диаметр болтов, мм                         
16
18...20
22...24

Минимальное число болтов
4
6
8

При сложной конфигурации рамы число болтов может быть увеличено. В местах расположения фундаментных болтов к внутренним поверхностям нижних полок швеллеров приваривают косые шайбы (рис. 15.2, е) или высокие стойки (рис. 15.2, ж), увеличивающие жесткость рамы. Если выступающие над поверхностью рамы гайки не мешают установке на ней узлов привода и его эксплуатации, то фундаментные болты пропускают через обе полки и гайку опирают о верхнюю полку. В этом случае верхние и нижние полки швеллеров в указанных местах связывают ребрами (рис. 15.2, з), трубами (рис. 15.2, и) или уголками (рис. 15.2, к). Это увеличивает жесткость рамы, которая воспринимает внешние нагрузки всей высотой, а не только нижними нежесткими полками. На рис. 15.2, а,б  платики –3 и 4, а также 5 и 6 расположены на одном уровне (лежат в одной плоскости). При расположении этих платиков на разных уровнях конструкция рамы несколько сложнее. Небольшую разность высот 
[image: image437.wmf]0
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 платиков (рис. 15.3, а, б) получают приваривавшем полос: большую-привариванием швеллеров с вырезами (рис. 15.3, в), целых швеллеров, положенных на ребра (рис. 15.3, г) или на полки (рис. 15.3, д), изготовлением коробки из листа (рис. 15.3, е).

Чтобы при затяжке болтов не прогибались полки приваренных швеллеров, их усиливают ребрами 1 (рис. 15.3, в-е).
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Рис. 15.3. Способы формирования платиков на рамах
Иногда по соображениям компоновки привода необходимо существенно поднять раму над уровнем пола. В этих случаях раму устанавливают на стойки, приваренные к нижним полкам швеллеров (рис. 15.4). Число стоек определяет конфигурация и размеры рамы (обычно не менее 6).
Жесткость относительно невысокой рамы повышают привариванием косынок 1 (рис. 15.4, а). Жесткость рам на высоких стойках увеличивают привариванием уголков непосредственно к стойкам внахлестку (рис. 15.4, б) или враспор (рис. 15.4, г), а также посредством косынок (рис. 15.4, в).
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Рис. 15.4. Высокие рамы

Плиты изготовляют в виде отливок из серого чугуна марок СЧ15 и СЧ20. Размеры 
[image: image440.wmf]0

h

 и 
[image: image441.wmf]L

 (рис. 15.5), а также ширину плиты определяют конструктивно, руководствуясь компоновкой устанавливаемых на ней узлов. Толщину 
[image: image442.wmf]d

 стенок плиты находят аналогично стенкам корпусов (см. 88.5). Толщина стенок во всех сечениях должна быть одинаковой. Высоту 
[image: image443.wmf]H

 плиты выбирают по такому же соотношению, что и для рам: Н=(0,08...0,10)L.
Из-за образования пор и раковин нежелательно иметь большие горизонтально расположенные поверхности. Поэтому в горизонтальной стенке плиты следует делать большие окна. Для восстановления утраченных прочности и жесткости, вы​званных применением окон, последние окаймляют невысокими (
[image: image444.wmf]d
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) контур​ными ребрами (рис. [image: image669.wmf]15.6).
Плиту крепят к полу фундаментными болтами, которые размещают на приливах. Чтобы приливы были прочными и жесткими, их делают высокими.

Высота всех приливов плиты должна быть одинаковой, чтобы можно было упростить механическую обработку и использовать болты одной длины.

Для удобства транспортирования плиты краном в ее вертикальных стенках предусматривают сквозные окна диаметром 25...30 мм.

К обработке нижней опорной поверхности плиты особых требований не предъявляют. Поверхности, служащие базой для установки сопряженных с плитой узлов, обрабатывают точно, чтобы получить меньшие отклонения от плоскост​ности и уменьшить деформирование узлов при их закреплении на плите.

Ширину и длину платиков для размещения на плите электродвигателя и редуктора принимают по рекомендациям, приведенным при конструировании рам. Для крепления устанавливаемых на плите узлов предусматривают резьбовые отверстия.
Современное машиностроение характеризует сравнительно частая замена и модернизация оборудования, что требует иногда перепланировки цехов. Появилась потребность в быстро переналаживаемом способе установки оборудо​вания. Обычное оборудование (металлорежущие станки, приводы конвейеров и др.) теперь устанавливают или на переносных виброопорах, или непосредственно на бетонном (железобетонном) полу цеха, используя специальные фундаментные болты.

Фундаментные болты устанавливают в скважины, просверленные в полу (рис. 15.7-15.9), или в заранее предусмотренные в полу колодцы (рис. 15.10).
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  Рис. 15.7
   Рис. 15.8                         Рис. 15.9
На рис. 15.7 показан фундаментный болт с коническим концом. Размеры болта (мм):

d
D
l
H
D0

М16
26
28
150…200
30…40

М20
32
34
200…250
40…50

М24
39
41
250…300
50…60

На рис. 15.8 показан фундаментный болт с коническим концом и разжимной цангой 1 (втул​кой с четырьмя пазами). Раз​меры болта (мм):

d
D
D1
d2
L
l
H

М16
24
22
17
45
36
150

М20
30
28
21
60
48
200

М24
34
34
25
75
60
250

Диаметр скважины: D + 0,05d.
На рис. 15.9 показан фундаментный болт, состоящий из шпильки 1 и конической гайки 2. Заделку болта производят так же, как болта с коническим концом по рис. 15.7. Размеры шпильки и гайки (мм):
d
D
h
h0
H

М16
29
32
28
150…200

М20
35
40
34
200…250

М24
42
48
41
250…300

[image: image670.wmf]На рис. 15.10 показан простейший фундаментный болт с изогнутым концом. Размеры болта в зависимости от диаметра d: l1 = 8d; l2 = 4d; ширина сторон колодца для размещения болта b = (6...8)d; глубина заложения болта H = 20d.

Контрольные вопросы

1. С какой целью в плитах выполняют окна?

2. Какие виды фундаментных болтов вам известны?

3. Какие типы стандартных профилей используются для изготовления рам?
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16. Проектирование цилиндрического редуктора

Исходные данные

N = 10 кВт;

n1 = 1500 об/мин; 

n2 = 750 об/мин. 
16.1. Выбор электродвигателя и кинематический расчет

По данным табл. 1.1 примем:
КПД пары цилиндрических зубчатых колес (1 = 0,98; коэффициент, учитывающий потери пары подшипников качения (1 = 0,99.
Общий КПД привода редуктора
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Требуемая мощность электродвигателя определяется по выражению
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Угловая скорость шестерни
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Угловая скорость колеса
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По требуемой мощности по табл. К14 подбираем электродвигатель 4А132М4 с N = 11 кВт, nдв = 1500 об/мин, скольжением s = 2.8%.

Номинальная частота вращения 

nдв = 1500(1 – 2,8/100) = 1461 об/мин.
Передаточное отношение i находим из уравнения
i = n1/n2 = 1461/750 = 1,948

Из стандартного ряда u = 2.

Отклонение составляет 2,6%, что меньше 4%.

16.2. Расчет зубчатой передачи

Так как в задании нет особых требований в отношении габаритов передачи, выбираем материалы со средними механическими характеристиками из таблицы 2.1: для шестерни сталь 45, термообработка – улучшение, твердость НВ 230; для колеса – сталь 45, термообработка – улучшение, твёрдость на 30 единиц ниже – НВ 200.
Допускаемые контактные напряжения
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где σH lim b – предел контактной выносливости при базовом числе циклов. По табл. 2.2 для углеродистых сталей с твердостью поверхностей зубьев менее НВ 350 и термообработкой (улучшение)
σH lim b = 2НВ + 70;
KHL – коэффициент долговечности; при числе циклов нагружения больше базового, что имеет место при длительной эксплуатации редуктора, принимают KHL = 1; [SH ]= 1,15.
Допускаемое контактное напряжение для шестерни
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для колеса
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Расчетное допускаемое контактное напряжение для косозубого зацепления

[σ]H = ([σH]1 +[σ H] 2)= 390Н/м2.

Вращающий момент на валу шестерни
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вращающий момент на валу колеса

Т2 =Т1i =72,646(103(2  = 145,292(103 Н(мм.

Коэффициент нагрузки KHβ, исходя из симметричного расположения колес относительно опор, принимаем предварительно по графику на рисунке 2.3, при ψbd = 0,5 ψba (u - 1) = 0,375 и твердости НВ≤350. Для нашего случая значение KHβ = 1,05.
Принимаем коэффициент ширины венца по межосевому расстоянию ψba = b/aω = 0,25.
Межосевое расстояние из условия контактной выносливости активных поверхностей зубьев вычислим по формуле:
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Принимаем стандартное значение межосевого расстояния aω = 160 мм.
Нормальный модуль зацепления

mn = (0,01 ... 0,02) aω = (0,01 ... 0,02)(160 = 1,6 ... 3,2 мм;

принимаем mt == 2 мм.
Примем предварительно угол наклона зубьев β = 10° и определим числа зубьев шестерни и колеса:
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принимаем z1 = 52,
тогда z2 = u(z1 = 2(52 = 104.

Уточнённое значение угла наклона зубьев
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Основные размеры шестерни и колеса:
диаметры делительные:
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Проверка: 
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диаметры вершин зубьев:
da1 = d1 + 2mn = 106,67 + 2(2 = 110,67 мм;
da2 = d2 + 2mn = 213,33 + 2(2 = 217,33 мм;
ширина колеса b2 = ψba(aω = 0,25(160 = 40 мм;
ширина шестерни b1 = b2 + 5 мм = 45 мм.
Определяем коэффициент ширины шестерни по диаметру:
ψbd = b1/d1 = 45/106,67 = 0,4219.

Окружная скорость колес и степень точности передачи
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При такой скорости нужна 8-ая степень точности.
Коэффициент нагрузки
KH = КH βKHαKHυ.

Значения КH β даны в табл. 2.5: при ψbd = 0,4219, твердости ( НВ 350   КH β = 1.
По таблице 2.4 при υ = 8,378 м/с и 8-й степени точности, для косозубых колёс КΗα = 1,12 и для косозубых колес при этой скорости имеем KHυ =1,01 (табл. 3.6). Таким образом, KH = 1(1,12(1,01 = 1,1312.
Проверка контактных напряжений:
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 Н/мм2 <         < [σ]H = 390Н/мм2.

Силы, действующие в зацеплении определяются по уравнениям:
окружная
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Проверяем зубья на выносливость по напряжениям изгиба по формуле:
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Здесь коэффициент нагрузки КF = КF βКFυ.
По табл. 2.8 и 2.9 при ψbd = 0,4219, твердости < НВ 350 и симметричном расположении зубчатых колес КFβ = 1,3 и KFυ = 1,3. Таким образом, коэффициент KF = 1,3(1,3 = 1,69.
YF – коэффициент формы зуба, зависящий от эквивалентного числа зубьев:

у шестерни 
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у колеса 
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При этих значениях YF 1 = 3,636 и YF 2 = 3,6 (табл. 2.7).

Допускаемое напряжение вычисляется по формуле:
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По табл. 2.3 для стали 45 улучшенной при твердости < НВ 350 σoFlim b = 1,8 НВ.
Для шестерни σ0F lim b = 1,8(230 = 415МПа;
для колеса σ0F lim b = 1,8(200 = 360МПа.
[S]F = [S]’F∙[S]’’F – коэффициент безопасности, где                              [S]’F = 1,75 для стали 45 (табл. 2.3); для поковок [S]’’F = 1. Следовательно, [S]F = 1,75.
Допускаемые напряжения:
для шестерни 
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Дальнейший расчет следует вести для зубьев колеса, для которого найденное отношение меньше.

Определяем коэффициенты Y( и KF( :
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для средних значений коэффициента торцевого перекрытия (( = 1,5 и 8-ой степени точности найдём значение коэффициента KF( найдём по формуле:
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Проверяем прочность зуба колеса по формуле:
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Условие прочности выполнено.
16.3. Предварительный расчет валов редуктора
Предварительный расчет проведем на кручение по понижению допускаемым напряжениям.
Ведущий вал:
диаметр выходного конца при допускаемом напряжении                    [τ]к = 25МПа по формуле
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Так как вал редуктора соединен муфтой с валом электродвигателя, то необходимо согласовать диаметры ротора двигателя dдв и вала dв1. У электродвигателя dдв = 38мм. Выбираем МУВП по ГОСТ 21424—75 (табл. К26) с расточками полумуфт под dдв = 38мм и dв1 = 36мм. Примем под подшипниками dп1 = 40мм, под зубчатым колесом dк1 = 45мм.
Ведомый вал.
Принимаем [τ]к =25МПа.
Диаметр выходного конца вала
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Принимаем значение из стандартного ряда dв 2 = 36мм. Диаметр вала под подшипниками принимаем dп2 = 40мм, под зубчатым колесом dк2 = 45мм.
Диаметры остальных участков валов назначаем исходя из конструктивных соображений при компоновке редуктора.
16.4. Конструктивные размеры шестерни и колеса
Шестерня кованная, ее размеры: d1 = 106,67мм; dа1=110,67мм; b1 = 45мм.

Диаметр ступицы dст 1 = 1,6(dк1 = 1,6(45 = 72мм; длина ступицы                                  lст1 = (1,2...1,5)(dк1 = (1,2...1,5)(45 = 54...67,5мм, принимаем lст 1 = 60мм.

Колесо кованое, его размеры: d2 = 213,33мм; da2= 217,33мм; b2 = 40мм.
Диаметр ступицы  dст 2 =1,6(dк2 = 1,6(45 = 72мм; длина ступицы lст 2 = (1,2...1,5)(dк2 = (1,2...1,5)(45 = 54...67,5мм, принимаем lст 2 = 60мм.

Толщина обода δо2 = (2,5...4)(mt = (2,5...4)(2 = 5...8мм, принимаем δо2 = 8мм.

Толщина диска C2 = 0,3(b2 = 0,3(40 = 12мм.
16.5. Конструктивные размеры корпуса редуктора
Толщина стенок корпуса и крышки:

δ = 0,025(а + 1 = 0,025(160 +1 = 5мм, принимаем δ = 8мм; δ1 = 0,02(а + 1 = 0,02(160 +1 = 4,2мм, принимаем δ1 = 8мм.
Толщина фланцев поясов корпуса и крышки:

верхний пояс корпуса и пояс крышки:
b =  1,5(δ = 1,5(8 = 12мм;
b1 = 1,5(δ1 = 1,5(8 = 12мм;
нижний пояс корпуса
р = 2,35(δ = 2,35(8 = 18,8мм, принимаем р = 20мм.
Диаметры болтов:
фундаментных d1 = (0,03...0,036)(а + 12 = (0,03...0,36)(160 + 12 = 16,8...17,76мм, принимаем болты с резьбой М20;
крепящих крышку к корпусу у подшипников
d2 = (0,7...0,75) d1 = (0,7...0,75)(20 = 14...15мм, принимаем болты с резьбой M16;
соединяющих крышку с корпусом
d3 = (0,5...0,6) d1 = (0,5...0,6)(20 = 10...12мм, принимаем болты с резьбой M12.
16.6. Первый этап компоновки редуктора.

Компоновку обычно производят в два этапа. Первый этап служит для приближённого определения положения зубчатых колёс относительно опор для последующего определения опорных реакций и подбора подшипников.

Компоновочный чертёж выполняем в одной проекции – разрез по осям валов при снятой крышке редуктора в масштабе 1:1.

Примерно посередине листа параллельно его длинной стороне проводим горизонтальную осевую линию; затем две вертикальные линии – оси валов на расстоянии аω = 160 мм.

Вычерчиваем упрощённо шестерню и колесо в виде прямоугольников; длины ступиц шестерни и колеса равны и больше ширины как венца шестерни, так и венца колеса и выступают за пределы прямоугольника.

Очерчиваем внутреннюю стенку корпуса:

а) принимаем зазор между торцом ступицы шестерни и внутренней стенкой корпуса А1 = 1,2(δ = 1,2(8 = 9,6мм.

б) принимаем зазор от окружности вершин зубьев колеса до внутренней стенки корпуса А = δ = 8мм;

в) принимаем расстояние между наружным диаметром окружности вершин зубьев шестерни ведущего вала и внутренней стенки корпуса А = δ = 8мм.
Предварительно намичаем радиальные однорядные шарикоподшипники особо лёгкой серии диаметров 1, нормальной серии ширин 0; размеры подшипников выбираем по диаметру валов в местах посадки подшипников dп 1 = dп 2 = 40мм.

Решаем вопрос о смазке подшипников. Принимаем для подшипников пластическую смазку. Для предотвращения вытекания смазки внутри корпуса и вымывания пластичной смазки жидким маслом из зоны зацепления устанавливаем мазеудерживающие кольца. Их ширина определяет размер у = 8...12мм, примем у = 10мм.

Замером находим расстояние на ведущем вале l1 = 57,5мм ведомом вале l2 = 57,5мм.

Примем окончательно l1 = l2 = 57,5 мм

Глубину гнезда подшипника выбираем из справочных данных (исходя из диаметра болтов, крепящих крышку к корпусу у подшипников), при d2 = 16мм lг = K2 + 3мм = 39мм +3мм = 42мм, где K2 – ширина верхнего пояса корпуса и нижнего пояса крышки корпуса.

Толщину фланца ( крышки подшипника принимаем во фланце ( = 12мм, а диаметр отверстия под болт для её закрепления   d0 = 12мм.

16.7. Проверка долговечности подшипника
Ведущий вал (рис. 16.1). Из предыдущих расчетов имеем Ft = 1362,07Н, Fr = 508,465Н и Fa = 310,419Н; из первого этапа компоновки l1 = l2 = 57,5мм.

Реакции опор:
в плоскости, хz
Rx1 = Rx2 = Ft/2 = 1362,07/2 = 681,035H;

плоскости уz:
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Проверка: Ry1 + Ry2 – Fr = 398,2 + 110,27 – 508,465 = 0.
Суммарные реакции:
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Подбирают всегда подшипники по более нагруженной опоре. Намечаем радиальные шариковые подшипники типа 108, в связи с тем, что они могут нести не только радиальную, но и осевую нагрузку до 70% от неиспользованной радиальной нагрузки, которую может нести подшипник, что экономически более выгодно (из-за более дешевой цены), чем ставить радиально-упорный подшипник:
d = 40мм;   D = 68мм;   В = 9мм;   С = 12,936кН   и   С0 = 9,261кН.
Эквивалентная нагрузка вычисляется по формуле (табл.10.1)
PЭ = (XVFr 1 + YFa) KбКт,

в которой радиальная нагрузка Frl = 788,906Н; осевая нагрузка                                   Fа = Ра = 310,419Н; V = 1 (вращается внутреннее кольцо); Кб = 1,2 (нагрузка на подшипники спокойная без толчков) (табл. 10.4); Кт =1 (рабочая температура подшипника до 100 оС) (табл.10.5).

Отношение 
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, следовательно,                       X = 0,56 и Y = 1,877.

Тогда
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Расчетная долговечность, млн. об., вычисляется по формуле:
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Расчетная долговечность, ч, вычисляется по формуле:
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здесь n = 1461 об/мин – частота вращения ведущего вала.

Ведомый вал (рис 16.2) несет такие же нагрузки, как и ведущий:

Ft = 1362,07Н;   Fr = 508,465Н;   Fa = 310,419Н;   l1 = l2 = 57,5мм.,

Реакции onop:
в плоскости xz:
Rx3 = Rx4 = Ft/2 = 1362,07/2 = 681,035H;
в плоскости yz
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Суммарные реакции:
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Выбираем подшипники по более нагруженной опоре 4. Намечаем радиальные шариковые подшипники типа 108:
d = 40 мм;   D = 68 мм;   В = 15 мм;   С = 12,936 кН   и   С0 = 9,261 кН.
Эквивалентная нагрузка вычисляется по формуле 
PЭ = (XVFr 4 + YFa) KбКт,

в которой радиальная нагрузка Fr 4 = 870,482Н; осевая нагрузка                               Fа = Ра = 310,419Н; V = 1 (вращается внутреннее кольцо); Кб = 1,2 (нагрузка на подшипники спокойная без толчков); Кт =1 (рабочая температура подшипника до 100 оС).

Отношение 
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, следовательно,                  X = 0,56 и Y = 1,877.

Тогда
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Расчетная долговечность, млн. об.,
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здесь n = 730,5 об/мин – частота вращения ведомого вала.
Для зубчатых редукторов ресурс работы подшипников принимают от 36000 ч. (таков ресурс самого редуктора) до 10 000 ч (минимально допустимая долговечность подшипника). В нашем случае ресурс подшипников находится в рекомендуемых пределах.
16.8. Второй этап компоновки редуктора

Второй этап компоновки имеет целью конструктивно оформить зубчатые колеса, валы, корпус, подшипниковые узлы и подготовить данные для проверки прочности валов и некоторых других деталей.
Примерный порядок выполнения следующий.
Вычерчиваем шестерню и колесо по конструктивным размерам, найденным ранее. Шестерня сделана съёмной для её замены в случае поломки без замены ведущего вала, как если бы она была сделана за одно целое с валом в виде вал-шестерни.
Конструируем узел ведущего вала:

а) для фиксации зубчатого колеса в осевом направлении предусматриваем утолщение вала с одной стороны и установку распорной втулки – с другой; место перехода вала от ( 45мм к ( 40мм (со стороны распорной втулки) смещаем на 3мм внутрь распорной втулки с тем, чтобы гарантировать прижатие мазеудерживающего кольца к торцу втулки (а не к заплечику вала, чтобы плотно прижать шекстерню к утолщению ведущего вала);
б) наносим осевые линии, удаленные от середины редуктора на расстояния l1. Используя эти осевые линии, вычерчиваем в разрезе подшипники качения;
в) между торцами подшипников и внутренней поверхностью стенки корпуса вычерчиваем мазеудерживающие кольца. Их торцы выступают внутрь корпуса на 2мм от внутренней стенки и эти кольца, таким образом, выполняют одновременно роль маслоотражательных колец, предотвращая вымывание пластической смазки из подшипниковых гнёзд. Для уменьшения числа ступеней вала кольца устанавливаем на тот же диаметр, что и подшипники (( 40мм). Фиксация их в осевом направлении осуществляется либо заплечиками вала, либо распорной втулкой, с одной стороны и торцами внутренних колец подшипников с другой;
г) вычерчиваем крышки подшипников с регулировочными прокладками и болтами.
Применяем войлочные уплотнения в крышке подшипникового узла для герметизации (аналогичное уплотнение используем и в крышке подшипникового узла ведомого вала), которые применяют главным образом в узлах; заполненных пластичной смазкой, которую мы и используем для смазки подшипников.
д) переход вала ( 40мм к присоединительному концу (36 мм на обоих валах выполняем на расстоянии 15мм от торца крышки подшипника так, чтобы ступица муфты не задевала за головки болтов крепления крышки.
Длина присоединительного конца вала ( 36мм определяется длиной ступицы муфты плюс длина необходимая для скругления и составляет 60мм.
Конструируем узел ведомого вала.

Aнaлoгичнo конструируем и вычерчиваем узел ведомого вала пользуясь теми же соображениями.

Длину присоединительного конца ведомого вала ( 36мм определяем из длины ступицы муфты плюс длина необходимая для скругления и составляет 82мм.
На ведущем и ведомом валах для закрепления шпонки и колеса применяем шпонки призматические со скругленными торцами по ГОСТ 23360 – 78.
16.9. Проверка прочности шпоночных соединений
Шпонки призматические со скругленными торцами. Размеры сечений шпонок и пазов и длины шпонок по ГОСТ 23360 - 78 (табл. К25).
Материал шпонок – сталь 45 нормализованная.
Напряжения смятия и условие прочности вычисляются по формуле:
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Допускаемые напряжения смятия при стальной ступице                                          
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 = 100…120МПа, при чугунной ступице 
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 = 50…70МПа.
Ведущий вал.

Шпонка для соединения вала с муфтой.
d = 36мм; b = 10мм; h = 8мм; t1 = 5мм; t2 = 3,3мм; длина шпонки l = 40мм (при длине ступицы полумуфты МУВП 60мм); момент на ведущем валу Т1 = 72,646(103МПа;
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(полумуфты МУВП изготовляют из чугуна марки СЧ 21 – 40).
Шпонка для соединения вала с шестернёй.

d = 45мм; b = 14мм; h = 9мм; t1 = 5,5мм; t2 = 3,8мм; длина шпонки l = 36мм (при длине ступицы шестерни 72мм); момент на ведущем валу Т1 = 72,646(103Н(мм;
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(шестерня проектируется из стали 45).

Ведомый вал.

Шпонка для соединения вала с муфтой.

d = 36мм; b = 10мм; h = 8мм; t1 = 5мм; t2 = 3,3мм; длина шпонки l = 70мм (при длине ступицы полумуфты МУВП 82мм); момент на ведущем валу Т2 = 145,292(103Н(мм;
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(полумуфты МУВП изготовляют из чугуна марки СЧ 21 – 40).

Шпонка для соединения вала с колесом.

d = 45мм; b = 14мм; h = 9мм; t1 = 5,5мм; t2 = 3,8мм; длина шпонки l = 36мм (при длине ступицы колеса 72мм); момент на ведущем валу Т2 = 145,292(103Н(мм;
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(колесо проектируется из стали 45).
16.9. Уточненный расчет валов
При работе передачи нормальные напряжения от изгиба изменяются по симметричному циклу, а касательные от кручения - по отнулевому.
Уточненный расчет состоит в определении коэффициентов запаса прочности s для опасных сечений и сравнении их с допускаемыми значениями [s]. Прочность соблюдена при s > [s].
Будем производить расчет для опасных сечений каждого из валов.
Ведущий вал.

Материал вала – сталь 45 нормализованная.
По табл. 2.1 для этого материала и диаметре заготовки до 90мм среднее значение (в = 590МПа.
Предел выносливости при симметричном цикле изгиба
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Предел выносливости при симметричном цикле касательных напряжений
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Сечение А – А. В этом сечении при передаче вращающего момента от электродвигателя через муфту возникают только касательные напряжения. Концентрацию напряжений вызывает наличие шпоночной канавки.

Коэффициент запаса прочности вычисляется по формуле
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Момент сопротивления кручению, при d = 36мм; b = 10мм; t1 = 5мм

[image: image518.wmf](

)

(

)

523

,

8493

36

2

5

36

5

10

16

36

14

,

3

2

16

2

3

2

1

1

3

НЕТТО

 

=

×

-

×

×

-

×

=

-

-

=

d

t

d

bt

d

W

K

p

мм3;

амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений
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Принимаем k( = 1,49, (( = 0,746 и (( = 0,1.
После подстановки, получим
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Такой большой коэффициент запаса прочности объясняется тем, что диаметр вала был увеличен при конструировании для соединения его муфтой с валом электродвигателя.

Сечение Б – Б. В этом сечении при передаче вращающего момента от вала колесу возникают касательные напряжения и максимальные изгибающие вертикальные и горизонтальные напряжения. Концентрации напряжений также способствует наличие шпоночной канавки: k( = 1,59 и k( = 1,49; масштабный фактор (( = 0,835 и (( = 0,715; коэффициенты (( = 0,2 и (( = 0,1.
На эпюре, характеризующей величину крутящего момента видно, что сечению Б – Б соответствует величина Тк = Т1/2. Однако из соображений безопасности, при расчётах, примем величину крутящего момента в данном сечении максимально возможным, т.е. Тк = Т1 = 72,646(103 Н(мм.

Величина изгибающего момента в горизонтальной плоскости 

M’ = My = 32,577 кН(мм.
Величина изгибающего момента в вертикальной плоскости 

M’’ = Mx = – 20,354 кН(мм.
Суммарный изгибающий момент в сечении Б – Б   
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Момент сопротивления кручению, при d = 45мм; b = 14мм; t1 = 5,5мм
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амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений
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Амплитуда нормальных напряжений изгиба
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среднее напряжение (m = 0.

Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям вычисляется по формуле:
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Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям вычисляется по формуле:
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Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения Б – Б   
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Ведомый вал.
Напишем выражения Mx и My для каждого участка ведомого вала в общем виде из условия, что результирующая всех моментов Mx и My сил равна сумме всех действующих моментов в данных плоскостях:
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 IV   

Для участка I: 0 < x < a.

Для участка II: a < x < a + b/2.

Для участка III: x = a + b/2.

Для участка IV: a + b/2 < x < a + b.
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Для участка I: 0 < x < a.

Для участка II: a < x < a + b.

Для участка III: a + b < x < a + b + c.

Материал вала – сталь 45 нормализованная.
По справочным данным среднее значение (в = 590МПа.
Предел выносливости при симметричном цикле изгиба
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Предел выносливости при симметричном цикле касательных напряжений
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Сечение А – А. В этом сечении при передаче вращающего момента от электродвигателя через муфту возникают только касательные напряжения. Концентрацию напряжений вызывает наличие шпоночной канавки.

Момент сопротивления кручению, при d = 36мм; b = 10мм; t1 = 5 мм
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Принимаем k( = 1,49, (( = 0,746 и (( = 0,1.
После подстановки получим
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Сечение Б – Б. В этом сечении при передаче вращающего момента от вала колесу возникают касательные напряжения и максимальные изгибающие вертикальные и горизонтальные напряжения. Концентрации напряжений также способствует наличие шпоночной канавки: k( = 1,59 и k( = 1,49; масштабный фактор (( = 0,835 и (( = 0,715; коэффициенты (( = 0,2 и (( = 0,1.
На эпюре характеризующей величину крутящего момента видно, что сечению Б – Б соответствует величина Тк = Т2/2. Однако из соображений безопасности, при расчётах, примем величину крутящего момента в данном сечении максимально возможным, т.е. Тк = Т2 = 145,292(103 Н(мм.

Величина изгибающего момента в горизонтальной плоскости 

M’ = My = 32,577 кН(мм.
Величина изгибающего момента в вертикальной плоскости 

M’’ = Mx = 28,631 кН(мм.
Суммарный изгибающий момент в сечении Б – Б   
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Момент сопротивления кручению, при d = 45 мм; b = 14 мм;                 t1 = 5,5 мм
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Амплитуда нормальных напряжений изгиба
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Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям вычисляется по формуле:
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Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям вычисляется по формуле:
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Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения Б – Б   
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Из произведённых расчётов видно, что в любом случае (сечении)         s < [s] = 2,5.

16.12. Вычерчивание редуктора

Редуктор вычерчен в двух проекциях на листе формата А1 в масштабе 1:1 с основной надписью и спецификацией.
16.13. Посадки зубчатого колеса, зубчатой шестерни и подшипников
Посадка зубчатого колеса и шестерни на их валы Н7/р6 по ГОСТ 25347-82.
Шейки валов под подшипники выполняем с отклонением вала k6. Отклонения отверстий в корпусе и крышке редуктора под наружные кольца по Н7.

Шейки валов под сальниковые уплотнительные кольца подшипниковых крышек выполняем с отклонением вала h8.

Шейки валов под полумуфты выполняем с отклонением вала h6.
16.14. Выбор сорта масла
Смазка зубчатого зацепления производится окунанием зубчатого колеса в масло, заливаемое внутрь корпуса до уровня, обеспечивающего погружение колеса примерно на 10 мм. Объем масляной ванны Vм определяем из расчета 0,25дм3 масла на 1кВт передаваемой мощности: Vм =0,25(11,4112 ( 2,853дм3.
По таблице  устанавливаем вязкость масла. При скорости ( = 8,378 м/с рекомендуемая вязкость v50 = 59сСт. По таблице 13.1 принимаем масло индустриальное И-50А по ГОСТ 20799 – 75.
Подшипники смазываем пластичной смазкой, которую закладывают в подшипниковые камеры при сборке. Периодически смазку пополняют шприцем через прессмаслёнки. Сорт смазки – УТ-1 ГОСТ 1957 – 73.
16.15. Сборка редуктора
Перед сборкой внутреннюю полость корпуса редуктора тщательно очищаем и покрывают маслостойкой краской.
Сборку производим в соответствии со сборочным чертежом общего вида редуктора, начиная с узлов валов.
В ведущий и ведомый валы закладываем шпонки 14(9(36 и напрессовываем зубчатое колесо на ведомый вал и шестерню на ведущий вал до упора в бурт соответствующего вала, потом надеваем распорную втулку, с двух сторон, на валы, насаживаем мазеудерживающие кольца и шарикоподшипники, предварительно нагретые в масле до 80 – 100°С.
Собранные валы укладывают в основание корпуса редуктора и надевают крышку корпуса редуктора, покрывая предварительно поверхности стыка крышки и корпуса спиртовым лаком. Для центровки устанавливаем крышку на корпус с помощью двух конических штифтов; затягиваем болты, крепящие крышку к корпусу.
После этого на ведомый вал надеваем распорное кольцо, в подшипниковые камеры закладываем пластичную смазку, ставим крышки подшипников с комплектом металлических прокладок; регулируя тепловой зазор, подсчитанный по формуле
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 – повышение температуры вала и корпуса, соответственно, во время работы; l0 – расстояние между внешними торцами подшипников. Перед постановкой сквозных крышек в проточки закладываем войлочные уплотнения, пропитанные горячим маслом. Проверяем проворачиванием валов отсутствие заклинивания подшипников (валы должны проворачиваться от руки) и закрепляем крышки винтами.

Затем ввертываем пробку маслоспускного отверстия с прокладкой и жезловый маслоуказатель. Заливаем в корпус масло и закрываем смотровое отверстие крышкой с прокладкой; закрепляем крышку болтами.

Далее на конец ведущего вала в шпоночную канавку закладываем шпонку 10(8(40, надеваем полумуфту, к которой присоединяем электродвигатель на вал которого надета полумуфта (вторая часть муфты).
После сборки, собранный редуктор обкатывают и подвергают испытанию на стенде по программе, устанавливаемой техническими условиями.

 Чертежи редуктора, деталировки и спецификация приведены на рис. 16.3, 16.4, 16.5, 16.6, 16.7 и 16.8.

АТЛАС КОНСТРУКЦИЙ ОДНОСТУПЕНЧАТЫХ РEДУКТОРОВ
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Рис. А1. Редуктор цилиндрический одноступенчатый горизонтальный двухпоточный (с двумя быстроходными валами)
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Рис. А2. Редуктор конический одноступенчатый с вертикальным тихоходным валом
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[image: image552.png]



Рис. A3. Редуктор цилиндрический одноступенчатый вертикальный с верхним расположением шестерни
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Рис. А4. Редуктор червячный одноступенчатый с боко​вым расположени​ем червяка
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Рис. А5. Редуктор цилиндрический одноступенчатый горизонтальный с наклонным разъемом корпуса
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Рис. А6. Редуктор червячный одноступенчатый с вертикальным валом червяка
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Рис. А7. Редуктор цилиндрический одноступенчатый вертикальный с нижним расположением шестерни
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Рис. А8. Редуктор червячный одноступенчатый с верхним расположением червяка
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Рис. А9. Редуктор цилиндрический одноступенчатый горизонтальный
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Рис. А10. Редуктор червячный одноступенчатый с верхним расположением червяка
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Рис. All. Редуктор цилиндрический  одноступенчатый вертикальный с верхним расположением шестерни

[image: image565.png]



[image: image566.png]Wzﬁ%ﬂm




Рис. А12. Редуктор червячный одноступенчатый с  нижним расположением червяка
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Рис А13 Редук​тор цилиндричес​кий одноступенча​тый с вертикаль​ными валами
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Рис. А14. Редуктор конический одноступенчатый горизонтальный
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Рис. А15. Редуктор цилиндрический одноступенчатый вертикальный с нижним расположением шестерни
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Рис. А16. Редуктор червячный одноступенчатый с нижним расположением червяка
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Рис. А18. Редуктор цилиндрический одноступенчатый горизонтальный двухпоточный (с двумя тихоходными валами)

КАТАЛОГ СТАНДАРТНЫХ ИЗДЕЛИЙ, ДЕТАЛЕЙ, ДВИГАТЕЛЕЙ

Таблица  К.1. Стандарты на материалы, применяемые для изготовления передач и их деталей
Наименование стандарта

Номер стандарта

Пример условного обозначения

Содержание условного обозначении

Сталь углеродистая обыкновенного качества
ГОСТ 380-88
БСтЗсп

ГОСТ 380-88
Б — группа стали, поставляемой по химичес​кому составу; сп — сталь спокойная; цифра 3 ука​зывает порядковый номер слали в группе

Сталь углеродистая   каче​ственная конструкционная
ГОСТ 1050-88
Сталь 20 

ГОСТ 1050-88; 

Сталь 60 Г 

ГОСТ  1050-88
Цифры 20, 60 указывают среднее содержа​ние углерода в сотых долях процента; буква Г — повышенное содержание марганца


Сталь легированная конст​рукционная
ГОСТ 4543-71
Сталь40ХН 

ГОСТ 4543-71

40 — содержание углерода и сотых долях процента; буквы обозначают наименование при​садок: X — хром; Н — никель; С — кремний; Г — марганец

Отливки из конструкцион​ной нелегированной стали
ГОСТ 977-88
Отливка 35Л-1 

ГОСТ 977-88

35 — содержание углерода в сотых долях; Л — литая сталь; 1 — группа стали (обыкновенного качества)


Чугун с пластинчатым гра​фитом для отливок
ГОСТ 1412-85
СЧ 15 ГОСТ 1412-85

15 — предел прочности при растяжении, кгс/мм2


Продолжение табл.  К.1
Наименование стандарта

Номер стандарта

Пример условного обозначения

Содержание условного обозначении

Чугун с шаровидным гра​фитом для отливок
ГОСТ 7293-85
ВЧ 40 ГОСТ 7293-85

40 — временное сопротивление разрыву, кгм/мм2


Бронзы оловянные литей​ные
ГОСТ 6 13-79
Бронза БрО5Ц5С5 ГОСТ 6 13-79

Значение букв: О — олово; Ц — цинк; С — свинец; Ф — фосфор; Н — никель. Цифры ука​зывают среднее содержание составных элементов в % (остальное — медь)


Бронзы безоловянные литей​ные

ГОСТ 493-79
Бронза БрА9ЖЗЛ 

ГОСТ 493-79

Значение букв: А — - алюминий; Л — литей​ная; Ж — железо; значение цифр см. бронзы оло​вянные


Сплавы медно-цинковыс (латуни) литейные

ГОСТ 17711-93

ЛатуньЛЦ23А6ЖЗМц2 ГОСТ 17711-93

Значение букв: Л — латунь; Ц — цинк; А — алюминий; Ж — железо; Мц — марганец; 23 — сред​нее содержание меди н %; другие цифры указыва​ют среднее содержание остальных элементов в %


Таблица  К2. Болты с шестигранной головкой класса точности В (ГОСТ 7787—70); болты с шестигранной уменьшенной головкой (ГОСТ 7808—70)
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8... 60 
10... 80 
14...100 
20...120 
25...150 
35...150

l0=l при  l < 25, 
l0=22  »  l 
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 30
l0=l      »   l <30, 
/0=26   »  l 
[image: image578.wmf]³

 35
l0=l       »  l <30, 
l =30   »  l 
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 35
l0=l      »  l <40 
l0=38   »  l
[image: image580.wmf]³

 45
l0=l       »  l <50, 
l0=46   »  l 
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55
l0=l       »  l <60,
l0=54   »  l 
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 65


Примечания: 1. Размер l в указанных пределах брать из следующего ряда чисел: 8, 10, 12, 14, 16, 20, 25, 30, 35, 40, 45, 50, 55, 60, 65, 70, 75, 80, 90, 100, 110, 120, 130, 140, 150. 
2. Шаг резьбы р см.   табл. К3. 
3. Пример условного обозначения болта исполнения 1, диаметром резьбы d=6 мм, длиной l=20 мм, с крупным шагом резьбы, с полем допуска 8g, класса прочности 6.6, с покрытием 02 (кадмиевые с хроматированием) толщиной 9 мкм: Болт М6 - 8g x 20.66.029 ГОСТ 7798-70.

Таблица  К3. Виты с цилиндрической головкой (ГОСТ 1491—80), винты с полукруглой головкой (ГОСТ 17473—84), винты с потайной головкой (ГОСТ 17475—80) классов точности А и В
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d
D
D1
H
H1
h
h1
h2
b
l
l0

5
8,5
9,2
3,5
3,5
1,7
2,3
1,2
1,2
8...70
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l

l
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  при  
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 22, 
l0 =16   при  
[image: image586.wmf]³

l

22

6
10,0
11,0
4,0
4,2
2,0
2,3
1,5
1,6
8.. .70
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l

l
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  при  
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 25, 
l0=18 при 
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l
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8
13,0
14,5
5,0
5,6
2,5
3,5
2
2
12.. .70
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l
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  при  
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 32, 
l0=22  при  
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 32

10
16,0
18,0
6,0
7,0
3,0
3,5
2,5
2,5
20.. .70
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l

l
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  при  
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l

 38, 
l0=26  при  
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 38

12
18,0
21,5
7,0
8,0
3,5
4,2
2,5
3
22.. .85
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l

l
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  при  
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 42, 
l0=30  при  
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Примечания:1. Размер l в указанных пределах брать из ряда чисел, приведенного в табл. К2. 
2. Пример условного обозначения винта класса точности А, диаметром резьбы d=12 мм, с крупным шагом резьбы, с полем допуска 6g, длиной l=50 мм, класса прочности 4,8, без покрытия: Винт А.М12- 6g х 50.48 ГОСТ 1491-80.

Таблица  К4. Винты с цилиндрической головкой и шестигранным углублением "под ключ" класса точности А 
(ГОСТ 11738-84)
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5
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6
6,9
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8
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Примечания:   1. Размер l в указанных пределах брать из ряда чисел, приведенного в табл. К2. 
2. Пример условного обозначения винта диаметром резьбы М8, с крупным шагом резьбы, с полем допуска 6g, длиной 20 мм, класса прочности 6.8, без покрытия: Винт M8-6g x 20.68.029 ГОСТ 11738 - 84.

Таблица К5. Шпильки с ввинчиваемым концом длиной 1d (ГОСТ 22032—76), 1,25d (ГОСТ 22034-76), 2d (ГОСТ 22038-76)
[image: image621.png]L]
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d
8
10
12
16
20

l1
8; 10; 16
10; 12; 20
12; 15, 24
16; 20; 32
20; 25, 40

l
l0

16
12
12




20
16
16
—
—
—

25
18
18
18
—
—

30
22
22
22
—
—

35
22
26
26
26
—

40
22
26
30
30
30

45
22
26
30
34
34

50
22
26
30
38
38

55
22
26
30
38
42

60 до 150
22
26
30
38
46

П р и м е ч а н и я: 1. Размер l от 60 до 150 брать из ряда чисел, приведенного в табл. К2. 
2. Шаг резьбы р см табл  КЗ.   
3. Пример условного обозначения шпильки с диаметром резьбы d = 16 мм, с крупным шагом р = 2 мм с полем допуска 6g, длиной 120 мм, с ввинчиваемым концом l1 = 1,25d, класса прочности 5.8, без покрытия. Шпилька М16 - 6g х 120.58 ГОСТ 22034 — 76


Таблица  К6. Гайки шестигранные класса точности В (ГОСТ 5915—70); гайки шестигранные низкие класса точности В (ГОСТ 5916—70); гайки с уменьшенным размером "под ключ" класса точности А (ГОСТ 2524—70)
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d
8
10
12
(14)
16
(18)
20
(22)

S
13
17
19
22
24
27
30
32

S1
12
14
17
19
22
24
27
30

D
14,2
18,7
20,9
24,3
26,5
29,9
33,3
35,0

D2
13,2
15,5
18,9
21,9
24,5
27,6
30,2
34,6

H
6,5
8
10
11
13
15
16
18

H1
5
6
7
8
8
9
9
10

Примечания    1. Размеры гаек, заключенные в скобки, применять не рекомендуется. 

2. Пример условного обозначения гайки исполнения 1, диаметром резьбы d=12 мм, с крупным шагом резьбы, с полем допуска 6H, класса прочности 5, без покрытия: Гайка М12 - 6Н.5 ГОСТ 5915 - 70

Таблица  K7. Гайки круглые шлицевые класса точности А (ГОСТ 11871—88)
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Резьба
D
D1
H
b
h
c
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M20xl,5*
34
27
8
5
2,5
1

M22xl,5
38
30
10
5
2,5
1

М24х1,5*
42
33
10
5
2,5
1

М27х1,5
45
36
10
5
2,5
1

М30х1,5
48
39
10
5
2,5
1

М33х1,5
52
42
10
6
3,0
1

М36х1,5*
55
45
10
6
3,0
1

М39х1,5
60
48
10
6
3,0
1

М42х1,5*
65
52
10
6
3,0
1

М45х1,5
70
56
10
6
3,6
1

М48х1,5*
75
60
12
8
4,0
1

М52х1,5
80
65
12
8
4,0
1

М56х2,0*
85
70
12
8
4,0
1,6

М60х2,0
90
75
12
8
4,0
1,6

Примечания:  1. Предпочтительные размеры отмечены звездочкой. 
2. Пример условного обозначения с диаметром резьбы d=20 мм, с мелким шагом резьбы 1,5 мм, с полем допуска 6Н: 
Гайка М20 x 1,5-6Н ГОСТ 11871-88

Таблица К8. Шайбы, (ГОСТ 11371-78)
[image: image625.png]vy







Диаметры резьбы крепежной детали
d1
d2
s

6,0
6,4
12,5
1,6

8,0
8,4
17,0
1,6

10,0
10,5
21,0
2,0

12,0
13,0
24,0
2,5

14,0
15,0
28,0
2,5

16,0
17,0
30,0
3,0

18,0
19,0
34,0
3,0

20,0
21,0
37,0
3,0

22,0
23,0
39,0
3,0

24,0
25,0
44,0
4,0

Примечание:   Пример условного обозначения шайбы для крепежной детали исполнения 1, диаметром 10 мм, установленной 
толщины, из материала группы 02 (сталь ВСт3), с покрытием 02 толщиной 9 мкм Шайба 10.02 ВСт3.029 ГОСТ 11371- 78

Таблица К9. Шайбы пружинные (ГОСТ 6402—70)
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Номинальные диаметры резьбы болта, винта шпильки

d

s = b

Номинальные диаметры резьбы болта, винта, шпильки

d

s=b


6
6,1
1,6
16
16,3
4,0

8
8,1
2,0
20
20,5
5,0

10
10,1
2,5
24
24,5
6,0

12
12,1
3,0




Примечание: Пример условного обозначения шайбы для болта, винта или шпильки диаметром 12 мм, из стали 65 Г, с покрытием 02 толщиной 9 мкм:  Шайба 12.65Г.029 ГОСТ 6402- 70

Таблица К10 Стопорные многолапчатые шайбы 
(ГОСТ11872—89)
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Резьба d
d1
D
D1
l
b
h
s

М0х1,5
20,5
37
27
17
4,8
4
1,0

М 22x1, 5
22,5
40
30
19
4,8
4
1,0

М24х1,5
24,5
44
33
21
4,8
4
1,0

М27х1,5
27,5
47
36
24
4,8
5
1,0

М30х1,5
30,5
50
39
27
4,8
5
1,0

М33х1,5
33,5
54
42
30
5,8
5
1,6

М36х1,5
36,5
58
45
33
5,8
5
1,6

Таблица К11 Штифты цилиндрические (ГОСТ 3128—70)
[image: image628.png]




d
6
8
10
12
16

с
1
1,2
1,6
1,6
2

l
20...40
25...50
30...60
35 ..70
40.. .80

Примечания   1  Размер l в указанных пределах брать из ряда чисел табл К2.
2. Пример условного обозначения штифта типа 2, диаметром d = 10А8, длиной 40 мм: Штифт 10H8 x 40 ГОСТ 3128— 70


Таблица К12.   Штифты конические (ГОСТ 3129—70)
[image: image629.png]





d 

l

6
20...40

8 
25...50

10 
30...60

12 
35...70


Примечания: 1.Размер l в указанных пределах брать из ряда чисел табл. К2.

2.Пример условного обозначения штифта типа 1, d=10h10; l=60мм: Штифт 10h10x60 ГОСТ 3129-70

Таблица К13. Штифты конические с внутренней резьбой
 (ГОСТ 9464—79)
[image: image630.png]4




 -


d

8

10

12

16


d1

l1
l
М5

9
25...50

М6
10
30. .60

М8
12
35...70

М10
16
40. .80


Примечания 1. Размер l в указанных пределах брать из ряда чисел табл. К2 .

2. Пример условного обозначения штифта диаметром d = 6 мм, длиной l = 25 мм: Штифт 6x25 ГОСТ 9464-79


Таблица  К14. Двигатели асинхронные короткозамкнутые трехфазные серии 4А общепромышленного применения; закрытые, обдуваемые. Технические данные
Номиналь-ная
мощность Pном ,

кВт
Синхронная частота вращения, об/мин


3000
1500
1000
750


Тип двигателя

Номи-нальная
частота nном, об/мин
Тип двигателя

Номи-нальная
частота nном, об/мин 
Тип двигателя

Номи-нальная
частота nном, об/мин 
Тип двигателя

Номи-нальная
частота nном, об/мин 

0,25
4ААМ56В2У3
2760
4ААМ63А4У3
1370
4ААМ63В6У3
890
4АМ71В8У3
680

0,37
4ААМ63А2У3
2740
4ААМ63В4У3
1365
4АМ71А6У3
910
4АМ80А8У3
675

0,55
4ААМ63В2У3
2710
4АМ71А4У3
1390
4АМ71В6У3
900
4АМ80В8У3
700

0,75
4АМ71А2У3
2840
4АМ71В4У3
1390
4АМ80А6У3
915
4АМ901А8У3
700

1,1
4АМ71В2У3
2810
4АМ80А4У3
1420
4АМ80В6У3
920
4АМ90ЬВ8У3
700

1,5
4АМ80А2У3
2850
4АМ80В4У3
1415
4АМ90L6У3
935
4АМ100L8У3
700

2,2
4АМ80В2У3
2850
4АМ90L4У3
1425
4АМ100L6У3
950
4АМ112МА8У3
700

3,0
4AM90L2V3
2840
4АМ100S4У3
1435
4АМ112МА6У3
955
4АМ112МВ8У3
700

4,0
4АМ10052У3
2880
4АМ100L4У3
1430
4АМ112МВ6У3
950
4АМ132S8У3
720

5,5
4АМ1001ЛУ3
2880
4АМП2М4У3
1445
4АМ132S6У3
965
4АМ132М8У3
720

7,5
4АМН2М2У
2900
4АМ132S4У3
1455
4АМ132М6У3
870
4АМ160S8У3
730

Примечания:  1. Структура обозначения типоразмера двигателя 4 — порядковый номер серии; А — вид двигателя — асинхронный; А — станина и щиты двигателя алюминиевые (отсутствие знака означает, что станина и щиты чугунные или стальные), М — модернизированный, двух- или трехзначное число — высота оси вращения ротора; А, В — длина сердечника статора; L, S, М — установочный размер по длине станины; 2, 4, 6, 8 - число полюсов; У3 — климатическое исполнение и категория размещения (для работы в зонах с умеренным климатом) по ГОСТ 15150 — 69 2. Обозначение документа на поставку двигатели 4ААМ56У3 по ТУ16 — 510.755 — 81, двигатели 4ААМ63УЗпо1У16-510 770-81, двигатели 4АМ71УЗ-4АМ100УЗ по ТУ16- 510 776-81, двигатели4АМП2УЗ; 4АМ132УЗ по ГУ16- 510 781- 81, двигатели 4АМ16088УЗ по ТУ 16 — 510810-81 (информация справочная)


Таблица  К15.  Двигатели. Основные размеры



Тип дви-

гателя
Размеры, мм, для двигателей исполнений


1M1081

IM1081, 1М2081
IM208I, IM3081


d30
l1
l30
d1
b1
h1
l10
l31
d10
b10
h
h10
h31
l20
l21
d20
d22
d24
d25

71А, В
170
40
285
19
6

6

90

45

7

112

71

9

201

3,5

10

165

12

200

130


80А
186
50
300

22


100

50

10

125

80

10

218








80В


320

















90L
208

350
24
8

7

125

56


140

90

11

243

4

12

215

15

250

180


100S
235
60
362
28


112

63

12

160

100

12

263


14






100L


392



140 89














112М
260
80
452
32
10

8


70


190

112


310


16

265


300



132S
302

480

38





216

132

13

350

5

18

300

19

350

230


132М


530




178
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К табл.К15.

Таблица   К16  Кольца пружинные упорные плоские наружные эксцентрические (ГОСТ 13942—80) и канавки для них
[image: image632.png]











Диаметр вала d
Канавка
Допускаемая осевая сила, кН
Кольцо



d1
B
rнаиб

S
b
l

20
18,6
1,4

0,1

10
1,2

3,2

3


22
20,6


11




23
21,5


12




24
22,5


13

3,6



25
23,5


14




26
24,5


14

4,0



28
26,5


16




29
27,5


16




30
28,5


17




32
30,2


21

4,4



34
32,2


22




35
33,0
1,9

0,2

26
1,7

4,9

6


36
34,0


27




37
35,0


28




38
36,0


29




40
37,5
1,9

0,2

38
1,7

5,5

6


42
39,5


39




45
42,5


42




46
43,5


43




48
45,5


45




50
47,0
2,2


57
2,0

6,0



52
49,0


59




54
51,0


61




55
52,0


62




Примечание   Пример условного обозначения кольца с отклонением от плоскости по группе А для закрепления подшипника или детали на валу диаметра d = 30 мм: Кольцо А30 ГОСТ 13942 — 80


Таблица  К17    Кольца пружинные плоские внутренние эксцентрические (ГОСТ 13943—80) и канавки для них
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Диаметр отверстия d

Канавка

Допускаемая осевая сила кН
Кольцо



d1
B
rнаиб

s
b
l

47
49,5
1,9
0,2
47
1,7
4,5
14

48
50,5
1,9
0,2
48
1,7
4,5
14

50
53,0


60




52
55,0


62

5,1
16


54
57,0


64




55
58,0


66




56
59,0


67




58
61,0


69




60
63,0


72




62
65,0


74




65
68,0


78




68
71,0


81




70
73,0


84

6,1


72
75,0


86


18

75
78,0


89




78
81,0
2,2

93
2,0



80
83,5


112




82
85,5


114




85
88,5


118


20

88
91,5


123




90
93,5


125




Примечание:   Пример условного обозначения кольца с отклонением от плоскостности по группе А душ закрепления подшипника или детали в корпусе с отверстием диаметром 50 мм: Кольцо А50 ГОСТ 13943-80


Таблица  К18.   Крышки торцовые глухие (ГОСТ 18511—73)
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D

D1

D2г

D3
Отверстия под винты (болты)
H
H2
h1
b
s





d
d1
d2
n






40,42 44,47
54 60
70 78
34 38
7
12
14
4
10
20
5
4
5

50,52
66
82
44










55, 58 60,62
75

95

48 52





22
7



65,68
84
105
58
9
15
20
4
12
26
8
4
6

70, 72 
75
90
110
62 64










80,85 90,95
100 110
120 130
72 80



6






100 105, 110
120 130
145
155
90 95
11
18
24
6
15
32
9
5
7

Примечание:   Пример условного обозначения глухой крышки типа 2, исполнения 1,  диаметром D = 62 мм: Крышка 21 - 62 ГОСТ 18511 – 73


Таблица  К19.  Крышки торцовые с отверстием для манжетного уплотнения (ГОСТ 18512—73)
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Продолжение табл. К19
D
D1
D2
D3
D4
Отверстия под винты (болты)
H
h
h1
B
b
s
B1
b1
l
h2






d
d1
d2
n











40,42
47
52
55 
60,62
54 
60
66
75 
78
70 78
82
95 95
34 38
44
48
52
40
47
50
50 
60
7        
12
14
4
15
5
10
13
4
5
12
8
2
2













13, 15


12, 15
8, 11















15


15
11



65; 68
70; 72
 75
84
90 90
105
110 110
58
62 64
68
72 72
9
15
20
4
17
6
12
15
4
5
15

2,3
2
















12, 15
11
3

—

















15




80, 85 90,95
100 110
120 130
72 80
80 92



6
20




6























3


100 
105;110
120 130
145 155
90 95
100110
11
18
24

23
8
15
18, 20
5
7
17
11; 13,6





















-













20







Продолжение табл. К19
Примечания: 1. Размеры под манжетное уплотнение см табл K22.

2. Диаметр отверстия в крышке (отклонение по H12) определяется но соответствующему диаметру вала или втулки.

3 Значения H1, h3, l1 для крышек подшипников быстроходного вала конического редуктора выбирать из ряда:


Размеры

Диаметр вала или втулки




15
17
20
25
30
35
40
45
50



H1
h3
l1
22 7
10

22 7 10

27 12 12
28 13 12
28 10 13
30 10 13
28 12
15
31
13
16
33 15 18


4 Пример условного обозначения крышки типа 1 исполнения 2, диаметром D=68 мм, с диаметром вала или втулки 35 мм: Крышка 12-68 x 35 ГОСТ 18512 – 73

Таблица   К20  Крышки врезные с отверстиями и глухие
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D
40
42
47
52
62
72
80
85
90
95
100
110

D0
43
46
52
56
67
77
85
92
95
102
105
117

D3
34
34
38
44
52
62
72
72
80
80
90
95

h
14
16
20

h1
3
4
5
7

l
8
10
12

l1
2
3

В
10
15

Примечания:1. Размеры под манжетное уплотнение см табл. К15

2. Диаметр отверстия в крышке (допускаемое отклонение по H12 для крышки с манжетным уплотнением и A11 — с жировыми канавками) определяется по соответствующему диаметру вала или втулки.

3. Допускаемое отклонение диаметра крышки D пo h8. 

4. Размер а = 2 мм, a1=1 мм при D
[image: image637.wmf]£

95 мм; а = 3 мм, а1=1,5 мм при D 
[image: image638.wmf]³

100 мм


Таблица  К21 Крышки (торцовые и врезные) под регулировочные винты
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D
D0
D1
D2
D3
D4
d0
d
d1
n
d2
H
h
h1
h2
l

47
52
60
75
38
М39х1,5




28


















4




52
56
66
82
44
М42х1,5

7
12


14

6,5
5
8










4
30






62
67
78
95
52
М52х1,5











72
77
90
110
62
М56х1,5






5




80
85
100
120
72
М68х1,5
М16










85
92
100
120
72
М68х1,5

9
15, 18

 32
16

8,5
6
10

90 95
95
102
110
110
130 130
80
80
М76х1,5 М76х1,5



6


7




100 110
105 117
120 130
145 155
90 95
М85х1,5 М95х1,5
М20
11
18, 20

38
20

11
8
12

Примечание: На чертеже совмещены торцовая и врезная крышки.


Таблица К22. Резиновые армированные манжеты для валов
(ГОСТ 8752-79)
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Диаметр вала d

D1

H1

h2 не более

Диаметр вала d
D1

H1

h2 не более



1-й ряд

2-й ряд

1-й и 2-й ряды


1-й ряд

2-й ряд

1-й и 2-й ряды


20

40

35

8

12

42

62

62

10

14




37





65






38



44


68






42

10

14



62




21


37

8

12

45

65

65






35

10

14



62




22


42

8

12



70






42

10

14

48

70

65




24


42





7?






45



50


72




Продолжение табл. К22
Диаметр вала d

D1

H1

h2 не более

Диаметр вала d
D1

H1

h2 не более



1-й ряд

2-й ряд

1-й и 2-й ряды


1-й ряд

2-й ряд

1-й и 2-й ряды


25

42

40

8

12

50

70

75

10

14




45

10

14



80

12

16


26

45

40

8

12

52

75

72

10

14




47

10

14



80

12

16


28

-

45



55

80

75

10

14




47





82

12

16




50



56


—

10

14


30

52

45



58


75






47





82

12

16




50



60

85

80

10

14


32


45





82






50



62

-
80




35


47





82






50





85





58

55





90

12

16




57



63

90
—

10

14


36


52



65


95






55



67

—

90

12

16




55



68

—
90




38


60





95






62



70

95

100




40

60

55



71

95

—

10

14




58



75

100

—











102

12

16


Примечание:Пример условного обозначения манжеты типа 1 исполнения 1, для вала диаметром d = 30 мм, с наружным диаметром 
D=52мм, из резины группы 1  Манжета 1.1-30 х 52— 1 ГОСТ 8752 — 79


Таблица К23. Шайбы регулировочные
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Диаметр крышки
d
d1
d2
d3
d4
l
s
s1
H
h
R
r

40
39,5

32
24

22

4


33


42
41,5
3
35
27

26
3

8

37
1,6

47
46,5

40
31
15
30

4,5

2
42


52
51,5

42
34

34

5


47


62
61,5

47
38

40
4

10

58
2

72
71,5

52
42
20
50




70


80
79,5
4
62
50
25
55

6


98


85
84,5

72
60

60
5



132


90
89,5

80
68
30
65


12
3
162
2,5

95
94,5

85
75

70




183


100
99,5

90
78

75




205


110
109,5
6
95
83
40
80
6
7
14
4
252
3

Таблица К24. Шайбы уплотнительные стальные
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Диаметры подшипника
Общие размеры
Исполнение 1

Исполнение 2


d
D
s
h
D1
d
d1
d2
D
D2

20
47
0,3
2
41,2
20
29
25,7
47
37


52


44,8

33
27,2
52
40

25

52
 62

2,5
47
54,8
25

36 
40
31,5 32,2
52 
62
42
47

30
62
72


56,2 64,8
30
44 48
36,3 37,2
62
72
47 56


35
72


64,8
35
48
43
72
56


80


70,7

54
45
80
65

40
80 
90

3
72,7 80,5
40
57
60
48
51
80 
90
62
70

45
85


77,8
45
61
53
85
68


100


90,8

75
56
100
80

50
90


82,8
50
67
57,5
90
73


110


98,9

80
62
110
86

55
100 120


90,8
108
55
75 
89
64,5
67
100 120
80
93

60
110


100,8
60
85
70
110
85


130


117,5

95
73
130
102

65
120

140


110,5

90
74,5
120
95



0,5
3,5
127,5
65
100
77,5
140
110

Таблица К25. Шпоночные соединения с призматическими шпонками (ГОСТ 23360-78)
[image: image643.png]T

t

%Y

N







Диаметр
вала d
Сечение шпонки
Фаска
Глубина паза

Длина l


b
h

вала t1
ступицы t2


















Свыше   12   до   17
5
5
0,25. .0,4
3
2,3
10.. 56

»             17     »    22
6
6

3,5
2,8
14…70

»             22     »    30
8
7

4
3,3
18...90

»             30     »    38
10




22...10

»             38    »    44
12

0,4 . .0,6
5
3,3
28...40

»             44    »    50
14
9

5,5
3,8
36...160

»              50     »    58
16
10

6
4,3
45...180

»             58    »    65
18
И

7
4,4
50...200

»              65    »    75
20
12

7,5
4,9
56...220

»           75    »    85
22
14
0,6 ...0,8
9
5,4
63...250

»            85    »    95
25




70 ...280

Примечания:  1. Длины призматических шпонок l выбирают из следующего ряда: 10, 12, 14, 16, 18, 20, 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 80, 90, 100, 110, 125, 140, 160, 180, 200, 220, 250. 
2. Пример условного обозначения шпонки  размеры b = 16 мм, h = 10 мм, 
l = 50 мм:  Шпонка 16x10x50 ГОСТ 23360 –78/








Таблица  К26. Муфты упругие втулочно-пальцевые (ГОСТ 21425—93)
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Момент Т, Hм

Угловая скорость 
[image: image645.wmf]w

, с-1 ,

не более

Отверстие

Габаритные размеры

Смещение осей валов, не более




d,d1
1цил
l.кон
L

D

d0

радиальное 
[image: image646.wmf]r

D



угловое


[image: image647.wmf]g

D



31,5

670

16; 18; 19

28

18

60

90

20

0,2

1030'


63

600

20; 22; 24

36

24

76

100





125

480

25; 28

30

42 58

26
38

89

121
120
28
0,3


Продолжение табл. К26
Момент Т, Hм

Угловая скорость 
[image: image648.wmf]w

, с-1 ,

не более

Отверстие

Габаритные размеры

Смещение осей валов, не более




d,d1
1цил
l.кон
L

D

d0

радиальное 
[image: image649.wmf]r

D



угловое


[image: image650.wmf]g

D



250

400

32; 35; 36; 38 

40; 42; 45

58 

82

38 

56

121 

169

140
28
0,3
10


500

380

40; 42; 45

82

56

169

170

36




710

315

45; 48; 50 

55; 56

82

56

170

190


0,4



1000

300

50; 55; 56 

60; 63; 65; 70

82 

105

56
72

170 

216

220





2000

240

63; 65; 71; 75 

80; 85; 90
105 

130
72 

95
218 

268
250
46



Примечания:1. Муфты изготовляются двух типов: I — с цилиндрическим отверстием на соединяемые концы валов; II — с коническим отверстием. Допускается сочетание полумуфт разных типов с различными диаметрами посадочных отверстий в пределах одного номинального крутящего момента.  В таблице приведены муфты исполнения 2 — на короткие концы валов. 

2. Пример условного обозначения муфты с номинальным вращающим моментом   250 Н-м, одна из полумуфт диаметром d = 32 мм типа I исполнения   1, другая — диаметром d= 40 мм, типа II исполнения 2, климатического исполнения У, категории размещения 3: Муфта упругая втулочно-пальцевая 250 -32-I.40-II.2 -УЗ ГОСТ 21424— 93.

Таблица К27. Подшипники шариковые радиальные однорядные (ГОСТ 8338—75)
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Обозна​чение

Размеры, мм

Грузоподъем​ность, кН

Обозна​чение

Размеры, мм

Грузоподъем-ность, кН



d

D

B
r


С

C0


d

D

B

r


C

C0


Особо легкая серия                                                                                               
Средняя серия

104
20
42
12
1
9,36
4,5
304
20
52
15
2
15,9
7,8

105
25
47
12
1
11,2
5,6
305
25
62
17
2
22,5
11,4

106
30
52
13
1,5
13,3
6,8
306
30
72
19
2
29,1
14,6

107
35
62
14
1,5
15,9
8,5
307
35
80
21
2,5
33,2
18,0

108
40
68
15
1,5
16,8
9,3
308
40
90
23
2,5
41,0
22,4

109
45
75
16
1,5
21,2
12,2
309
45
100
25
2,5
52,7
30,0

110 
50
80
16
1,5 
21,6 
13,2 
310
50
100
27 
3
61,8
36,0

110
55
90
18
2
28,1
17,0
311
55
120
29
3
71,5
41,5

Продолжение таблицы К 27

112
60
95
18
2
29,6
18,3
312
60
130
31
3,5
81,9
48,0

113
65
100
18
2
30,7
19,6
313
65
140
33
3,5
92,3
56,0

114
70
110
20
2
37,7
24,5
314
70
150
35
3,5
104,0
63,0

115
75
115
20
2
39,7
26,0
315
75
160
37
3,5
112,0
72,0

116
80
125
22
2
47,7
31,5
316
80
170
39
3,5
124,0
80,0

117
85
130
22,2
2
49,4
33,5
317
85
180
41
4
133,0
90,0

118
90
140
24
2,5
57,2
39,0
318
90
190
43
4
143,0
99,0

119
95
145
24
2,5
60,5
41,5
319
95
200
45
4
153,0
110,0

120
100
150
24
2,5
60,5
41,5
320
100
215
47
4
174,0
132,0

121
105
160
26
3
72,8
51,0
321
105
225
49
4
182,0
143,0

122
110
170
28
3
81,9
57,0
322
110
240
50
4
203,0
166,0

124
120
180
28
3
85,0
61,0
324
120
260
55
4
217,0
180,0

126
130
200
33
3
106,0
78,0
326
130
280
58
5
229,0
193,0

128
140
210
33
3
111,0
83,0
330
150
320
65
5
276,0
250,0

130
150
225
35
3,5
125,0
96,5
405
25
80
21
2,5
36,4
20,4

Легкая серия                                                                                         
Тяжелая серия





406
30
90
23
2,5
47,0
26,7

204
20
47
14
1,5
12,7
6,2
407
35
100
25
2,5
55,3
31,0

205
25
52
15
1,5
14,0
6,95
408
40
110
27
3,0
63,7
36,5

206
30
62
16
1,5
19,5
10,0
409
45
120
29
3,0
76,1
45,5

207
35
72
17
2
25,5
13,7
410
50
130
31
3,5
87,1
52,0

Продолжение таблицы К 27

208
40
80
18
2
32,0
17,8
411
55
140
33
3,5
100,0
63,0

209
45
85
19
2
33,2
18,6
412
60
150
35
3,5
108,0
70,0

210
50
90
20
2
35,1
19,8
413
65
160
37
3,5
119,0
78,1

211
55
100
21
2,5
43,6
25,0
414
70
180
42
4,0
143,0
105,0

212
60
110
22
2,5
52,0
31,0
416
80
200
48
4,0
163,0
125,0

213
65
120
23
2,5
56,0
34,0
417
85
210
52
5,0
174,0
135,0

214
70
125
24
2,5
61,8
37,5
417
85
210
52
5,0
174,0
135,0

215
75
130
25
2,5
66,3
41,0
417
85
210
52
5,0
174,0
135,0

216
80
140
26
3
70,2
45,0








217
85
150
28
3
83,2
53,0








218
90
160
30
3
95,6
62,0








219
95
170
32
3,5
108,0
69,5








220
100
180
34
3,5
124,0
79,0








221
105
190
36
3,5
133,0
90,0








222
110
200
38
3,5
146,0
100,0








224
120
215
40
3,5
156,0
112,0








226
130
230
40
4
156,0
112,0








228
140
250
42
4
165,0
122,0








230
150
270
45
4
189,0
150,0










Таблица  К28. Подшипники шариковые радиально-упорные однорядные (ГОСТ 831—75)
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Обозначение

Размеры, мм

Грузоподъемность, кН
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C
C0
C
C0


Легкая серия


36204
46204
20
47
14


12,3
8,4
11,6
7,79

36205
46205
25
52
15
1,5
0,5
13,1
9,2
12,4
8,5

36206
46206
30
62
16


18,2
13,3
17,2
12,2

36207
46207
35
72
17


24,0
18,1
22,7
16,6

36208
46208
40
80
18


30,6
23,7
28,9
21,7

36209
46209
45
85
19
2,0
1,0
32,3
25,6
30,4
23,6

Продолжение таблицы К 28

36210
46210
50
90
20


33,9
27,6
31,8
25,4

36211
46211
55
100
21


41,9
34,9
39,4
32,1

36212
46212
60
110
22


48,2
40,1
45,4
36,8

—
46213
65
120
23
2,5
1,2
—
—
54,4
46,8

3621 4
—
70
125
24


63,0
55,9

—

—
46215
75
130
25


—
—
61,5
54,8

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

36217
46217
85
150
28
3
1,5
101,0
70,8
94,4
65,1

36218
46218
90
160
30
3
1,5
118,0
83,0
111,0
76,2

36219
-
95
170
32
3,5
2
134,0
95
-
-

-
46220
100
180
34
3,5
2
-
-
148,0
107,0

-
46222
110
200
38
3,8
2
-
-
174,0
135,0

-
46224
120
215
40
3,5
2
-
-
188,0
150,0


46226
130
230
40
4
2
-
-
193,0
153,0

-
46230
150
270
45
4
2
-
-
233,0
208,0

Средняя серия

—
46304
20
52
15


—
—
14,0
9,17

36305
46305
25
62
17
2,0
1,0
22,00
16,2
21,1
14,9

36306
46306
30
72
19


26,9
20,4
25,6
18,7

36307
46308
40
90
23
2,5
1,2
41,3
33,4
39,2
30,7

Продолжение таблицы К 28

36308
46307
35
80
21


35,0
27,4
33,4
25,2

36309
46309
45
100
25


50,5
41,0
48,1
37,7

36310
46310
50
110
27


59,2
48,8
56,3
44,8

-
46311
55
120
29
3,0
1,5
—
—
68,9
57,4

36312
46312
60
130
31


83,0
72,5
78,8
66,6

36313
46313
65
140
33
3,5
2,0
94,1
83,2
89,0
76,4

-
46314
70
150
35


-
—
100,0
87,0

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

36318
46318
90
190
43
4
2
189,0
145,0
165,0
122,0

-
46320
100
215
47
4
2
-
-
213,0
177,0

-
46330
150
320
65
5
2,5
-
-
357,0
370,0

Примечание:  Пример условного обозначения подшипника типа 46000, легкой серии диаметров 2, с d = 30 мм, D = 62 мм:  Подшипник 46206 ГОСТ 831— 75


Таблица  К29. Подшипники роликовые конические однорядные (ГОСТ 27365—87)
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Легкая серия

7204
20
47
15,5
14
12


14
19,1
13,3
0,360
1,67
0,92

7205
25
52
16,5
15
13
1,5
0,5
14
23,9
17,9
0,360
1,67
0,92

7206
30
62
17,5
16
14


14
29,8
22,3
0,36
1,65
0,91

7207
35
72
18,5
17
15


14
35,2
26,3
0,37
1,62
0,89

7208
40
80
20,0
18
16


14
42,4
32,7
0,38
1,56
0,86

7209
45
85
21,0
19
16
2,0

15
42,7
33,4
0,41
1,450
0,80

7210
50
90
22,0
20
17


14
52,9
40,6
0,37
1,60
0,88

Продолжение таблицы К 29

7211
55
100
23,0
21
18


15
57,9
46,1
0,41
1,46
0,80

7212
60
110
24,0
23
19


13
72,2
58,4
0,35
1,710
0,940

7214
70
125
26,5
26
21
2,5

14
95,9
82,1
0,37
1,62
0,89

7215
75
130
27,5
26
22


15
97,6
84,5
0,39
1,55
0,85

7216
80
140
28,25
26
22
3,0
1,0
15
112,0
95,2
0,42
1,43
0,78

7217
85
150
30,50
28
24
3,0
1,0
15
130,0
109,0
0,43
1,38
0,76

7218
90
160
32,50
31
26
3,0
1,0
15
158,0
125,0
0,38
1,56
0,86

7219
95
170
34,50
32
27
3,5
1,2
15
168,0
131,0
0,41
1,48
0,81

7220
100
180
37,0
34
29
3,5
1,2
17
185,0
146,0
0,40
1,49
0,82

7224
120
215
43,5
41
34
3,5
1,2
17
270,0
237,0
0,39
1,55
0,86

7230
150
270
49,0
45
38
4,0
1,5
17
350,0
300,0
0,37
1,62
0,89

Легкая широкая серия

7506
30
62
21,5
20,5
17
1,5
0,5
14
36,0
27,0
0,365
1,645
0,905

7507
35
72
24,5
23,0
20


13
53,0
40,0
0,346
1,733
0,953

7508
40
80
25,0
23,5
20
2,0

14
56,0
44,0
0,381
1,575
0,866

7509
45
85
25,0
23,5
20


15
60,0
46,0
0,416
1,442
0,793

7510
50
90
25,0
23,5
20


16
62,0
54,0
0,421
1,426
0,784

7511
55
100
27,0
25,0
21

0,8
13
80,0
61,0
0,360
1,666
0,916

7512
60
110
30,0
28,0
24


15
94,0
75,0
0,392
1,528
0,840

7513
65
120
33,0
31,0
27
2,5

14
119,0
98,0
0,369
1,624
0,893

Продолжение таблицы К 29

7514
70
125
33,5
31,0
27


14
125,0
101,0
0,388
1,547
0,851

7515
75
130
33,5
31,0
27


15
130,0
108,0
0,407
1,476
0,812

7516
80
140
35,25
33,0
28
3,0
1,0
15
143,0
126,0
0,40
1,49
0,82

7517
85
150
38,50
36
30
3,0
1,0
15
162,0
141,0
0,39
1,58
0,85

7518
90
160
42,50
40
34
3,0
1,0
15
190,0
171,0
0,39
1,55
0,85

7519
95
170
45,50
45,5
37
3,5
1,2
15
230,0
225,0
0,38
1,56
0,86

7520
100
180
49,00
46
39
3,5
1,2
15
250,0
236,0
0,41
1,49
0,82

7522
110
200
56,00
53
46
3,5
1,2
15
300,0
296,0
0,39
1,55
0,85

7524
120
215
61,50
58
50
3,5
1,2
16
368,0
379,0
0,41
1,46
0,80

7526
130
230
67,75
65
54
4,0
1,5
16
400,0
429,0
0,43
1,39
0,77

7528
140
250
71,75
68
58
4,0
1,5
16
490,0
538,0
0,33
1,83
1,01

7530
150
270
77,00
74
60
4,0
1,5
16
550,0
598,0
0,39
1,55
0,85
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Средняя серия

7304
20
52
16,5
16
13


11
25,0
17,7
0,3
2,03
1,11

7305
25
62
18,5
17
15
2,0
0,8
14
29,6
20,9
0,360
1,66
0,92

7306
30
72
21,0
19
17


14
40,0
29,9
0,34
1,780
0,98

7307
35
80
23,0
21
18
2,5
1,0
12
48,1
35,3
0,32
1,88
1,03

7308
40
90
25,5
23
20
2,5
1,0
11
61,0
46,0
0,28
2,16
1,19

7309
45
100
27,5
26
22


11
76,1
59,3
0,29
2,090
1,15

7310
50
110
29,5
29
23
3,0

12
96,6
75,9
0,310
1,94
1,06

7311
55
120
32,0
29
25


13
102,0
81,5
0,33
1,80
0,99

7312
60
130
34,0
31
27
3,5
1,2
12
118,0
96,3
0,30
1,97
1,08

7313
65
140
36,5
33
28


12
134,0
111,0
0,30
1,97
1,08

7314
70
150
38,5
37
30


12
168,0
137,0
0,310
1,94
1,06

7315
75
160
40,5
37
31


12
178,0
148,0
0,33
1,83
1,01

7317
85
180
44,5
41
35
4,0
1,5
12
230,0
195,0
0,31
1,91
1,05

7318
90
190
46,5
43
36
4,0
1,5
13
250,0
201,0
0,32
1,88
1,03

Средняя серия с большим углом конуса

27306
30
72
21,0
19
14
2,0

26
30,0
21,0
0,721
0,833
0,458

27307
35
80
23,0
21
15

0,8
28
39,4
29,5
0,786
0,763
0,420

27308
40
90
25,5
23
17
2,5

28
48,4
37,1
0,786
0,763
0,420

27310
50
100
29,5
29
19
3,0
1,0
28
69,3
54,2
0,797
0,752
0,414

27311
55
120
32,0
29
21


29
72,5
58,9
0,814
0,737
0,504

27312
60
130
34,0
31
22


25
80,5
62,0
0,858
0,858
0,472

27313
65
140
36,5
33
23
3,5
1,2
27
89,0
71,4
0,753
0,796
0,438

27315
75
160
40,5
37
26


29
119,0
95,1
0,826
0,726
0,400

27317
85
180
45,0
41
30
4,0
1,5
27
145,0
146,0
0,764
0,785
0,432

1027320
100
215
55,5
51
37
4,0
1,5







Примечание:  Пример условного обозначения подшипника легкой серии диаметров 2, серии ширин 0, с d=50 мм, D=90 мм: Подшипник 7210 ГОСТ 27365 — 87
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Рис. 7.1. Конструктивные элементы колеса:


а-цилиндрического, б-кони�ческого, в-червячного








�


Рис. 7.2. Быстроходные валы редукторов:


а—вал-шестерня цилиндрическая,


б— вал-шестерня коническая,


в—вал-червяк








�


Рис. 7.3. Регулирование осевого положения колес в передачах:


а — цилиндрической, 6 - конической, в — червячной





�


Рис. 15.1. Компоновка общего вида привода











Таблица 15.1. Размеры косых шайб
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Рис. 15.5. Размеры плит
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Рис. 15.6. Конструкция плит
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Рис. 15.10





Рис. А17.   Редуктор конический одноступенчатый вертикальным быстроходным валом
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