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ВВЕДЕНИЕ
Целью курсового проекта является закрепление теоретических знаний, полученных при изучении курса "Прикладной механики" и приобретение навыков их практического применения при проектировании деталей и узлов машин общего назначения. 
Одним из основных объектов изучения в курсе ПМ является, как правило, редуктор, его узлы и детали: передачи, валы, подшипники, корпус, смазочные устройства и уплотнения, детали соединений и т. д. Это объясняется лишь тем, что элементы, образующие редуктор, входят в состав практически любой машины или механизма.
Редуктором принято называть агрегат, содержащий одну или несколько механических передач, заключенных в корпус, и предназначенный для уменьшения до требуемого значения частоты вращения (угловой скорости) приводного вала при соответствующем увеличении на нем крутящего момента.
В технике получили распространение также термины: "закрытая передача" -расположенная в корпусе, и "открытая передача" - расположенная вне корпуса. По этому признаку все редукторные передачи относятся к закрытым. А такие, как ременные и цепные, находящиеся вне корпуса, являются соответственно открытыми.
Устройство, смонтированное на общей раме или плите и включающее в себя в общем случае двигатель (с аппаратурой управления), открытые и закрытые передачи, называется приводом. Назначение привода, как видно из определения, принципиально такое же, как и редуктора.
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Исходные данные:	
Частота вращения выходного вала редуктора n2 = 360 об/мин;
Крутящий момент выходного вала редуктора Т2 = 320 Н·м;
Режим нагружения – 0;
Число зубьев шестерни открытой передачи – 23;
Срок службы 8000 часов.


КПД привода:
 = М ∙ П ∙ ЗЗ
где, ηм = 0,98 – КПД муфты;[1. Стр.9]
	 ηп = 0,99 – КПД пары подшипников;[1. Стр.9]
	 ηзз = 0,97 – КПД зубчатой закрытой цилиндрической передачи;[1. Табл.1.1]
 = 0,98 ∙ 0,992 ∙ 0,97 = 0,91

Если заданы вращающий момент Твых (Нм) и частота вращения ведомого вала n2 (мин -1), то требуемая мощность (в киловаттах):                                           
P = Tвых ∙ n2 / (9550 ∙ ) = 360 ∙ 320/9550 = 12,06 кВт.


Требуемая частота вращения вала электродвигателя определяется по формуле 
nэд = n2 ∙ i,
где, i − передаточное отношение привода.
Руководствуясь рекомендациями по выбору значений передаточных чисел в соответствии с заданным типом передачи в редукторе [1. Табл.1.2], определяем возможный диапазон частот вращения вала электродвигателя:
nэд = n2 ∙ (umin…umax) = 360 ∙ (2…5) = 720…1800 об/мин.
По табл. 1.3[1] выбираем электродвигатель таким образом, чтобы его номинальная мощность Pном ≥ P, а номинальная частота nном вращения вала была самой близкой (из возможных вариантов) к большему значению диапазона nэд.: 
4А160L4: Р = 15,0 кВт;  n = 1465 об/мин.

По выбранному электродвигателю определяют расчетное передаточное число зубчатой передачи редуктора
u = nном / n2 = 1465/360 = 4,06.
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В условиях индивидуального и мелкосерийного производства, в мало- и средненагруженных передачах, а также в передачах с большими габаритами колес (когда термическая обработка их затруднена) обычно применяют стали с твердостью не более 350 НВ, которая обеспечивается нормализацией или термоулучшением материала. При этом возможно чистовое нарезание зубьев непосредственно после термообработки с высокой точностью изготовления, а при работе передачи обеспечивается хорошая прирабатываемость зубьев без хрупкого разрушения их при динамических нагрузках.
Для равномерного изнашивания зубьев и лучшей их прирабатываемости твёрдость шестерни НВ1 рекомендуют назначать больше твёрдости НВ2 колеса не менее чем на (10…15) НВ[1. Стр.16].
Из таблицы 2.1[1] выберем материал для изготовления зубчатых колёс – 40ХН.
Допускаемое контактное напряжение рассчитывают для каждого зубчатого колеса передачи по формуле:

 ,

где,	 определяют по эмпирическим зависимостям, указанным в табл.2.2[1]; 

 − коэффициент безопасности, рекомендуют назначать SH = 1,1 при нормализации, термоулучшении или объемной закалке зубьев (при однородной структуре материала по всему объему); SH = 1,2 при поверхностной закалке, цементации, азотировании (при неоднородной структуре материала по объему зуба); 
ZN ( KHL ) − коэффициент долговечности,

,   но  2,6 при SH  = 1,1;


Если , то следует принимать .
Коэффициент ZN учитывает возможность повышения допускаемых напряжений для кратковременно работающих передач ( при NH < NHG ).
Расчет числа циклов перемены напряжений выполняют с учетом режима нагружения передачи. Различают режимы постоянной и переменной нагрузки. При постоянном режиме нагрузки расчетное число циклов напряжений

,
NН1 = 60 ∙ 1 ∙ 1465 ∙ 8000 = 703200000
NН2 = 60 ∙ 1 ∙ 360 ∙ 12000 = 172800000
где, c − число зацеплений зуба за один оборот (для проектируемого одноступенчатого редуктора с = 1);

 − частота вращения того зубчатого колеса, по материалу которого определяют допускаемые напряжения, об/мин;
 t – время работы передачи (ресурс) в часах; t = Lh.
Режим работы передачи с переменной нагрузкой при расчете допускаемых контактных напряжений заменяют некоторым постоянным режимом, эквивалентным по усталостному воздействию. При этом в формулах расчетное число циклов  NH  перемены напряжений заменяют эквивалентным числом циклов NHE  до разрушения при расчетном контактном напряжении.

,

где  − коэффициент эквивалентности, значения которого для типовых режимов нагружения приведены в табл. 2.3[1].

,
NНE1 = µH ∙ NН1 = 1,0 ∙ 703200000 = 703,2*106
NНE2 = µH ∙ NН2 = 1,0 ∙ 172800000  = 172,8*106

Базовое число циклов NHG перемены напряжений, соответствующее пределу контактной выносливости , рассчитывают по эмпирическим следующим зависимостям:


NНG1 = 30 ∙ 3002,4 = 26,4*106
NНG2 = 30 ∙ 2902,4 = 24,3*106

NН1 = 703,2*106 ≥ NНG1 = 26,4*106 т.е. 

NН2 = 172,8*106 ≥  NНG2 = 24,3*106т.е. 
H lim1 = 2∙HB+70 = 2∙300+70 = 670 МПа
H lim2 = 2∙HB+70 = 2∙290+70 = 650 МПа

 = 670/1,1 = 609,09 МПа

 = 650/1,1 = 550,09 МПа
Из двух значений (для зубьев шестерни и колеса) рассчитанного допускаемого контактного напряжения в дальнейшем за расчетное принимают:


– для прямозубых (цилиндрических и конических) передач – меньшее из двух значений допускаемых напряжений  и ;


– для косозубых цилиндрических передач с твердостью рабочих поверхностей зубьев Н1 и Н2   350 НВ – меньшее из двух напряжений  и ;

Расчет зубьев на изгибную выносливость выполняют отдельно для зубьев шестерни и колеса, для которых вычисляют допускаемые напряжения изгиба по формуле:

,

где,  − предел выносливости зубьев по напряжениям изгиба, значения которого приведены в табл. 2.2[1];
SF − коэффициент безопасности, рекомендуют SF = 1,5...1,75 (смотри табл. 2.2[1]);
YA(КFC) − коэффициент, учитывающий влияние двустороннего приложения нагрузки (например, реверсивные передачи), при односторонней нагрузке YA = 1 и при реверсивной YA = 0,7...0,8 (здесь большие значения назначают при Н1 и Н2 > 350 НВ);
YN(KFL) − коэффициент долговечности, методика расчета которого аналогична расчету ZN (смотри выше).

При Н    350 НВ    ,  но    4 .



При , следует принимать  = 1. Рекомендуют принимать для всех сталей  . При постоянном режиме нагружения передачи 

.
При переменных режимах нагрузки, подчиняющихся типовым режимам нагружения (рис. 2.2), 

,
NFE1 = µH ∙ NН1 = 1,0 ∙ 703,2*106  = 703,2*106
NFE2 = µH ∙ NН2 = 1,0 ∙ 172,8*106  = 172,8*106

[bookmark: Стоп]где   принимают по табл. 2.3[1].


Т.к. , то  = 1.
F lim1 = 1,8∙HB = 1,8∙300 = 540 МПа
F lim2 = 1,8∙HB = 1,8∙290 = 522 МПа
[σF]1 = (540/1,75) ∙ 1∙ 1 = 309  МПа
[σF]2 = (522/1,75) ∙ 1∙ 1 = 300  МПа
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Предварительное значение межосевого расстояния для косозубой передачи:


В указанных формулах знак "+" принимают в расчётах передачи внешнего зацепления, а знак "–" внутреннего зацепления.


При необходимости определяют (или уточняют) величину вращающего момента на колесе передачи T2 в Нмм. В случае задания в исходных данных на курсовой проект вращающего момента , номинальный момент на колесе рассчитываемой передачи .=  Нмм.


Из табл. 2.4 назначают относительную ширину колёс  в соответствии со схемой расположения колес относительно опор и выбранной ранее твёрдостью поверхностей зубьев .
Коэффициент неравномерности нагрузки по длине контакта KH  выбирают по кривым на графиках рис. 2.3 а, б в соответствии с расположением зубчатых колёс передачи относительно опор, твёрдостью рабочих поверхностей зубьев и относительной шириной колес.

              KH= 1,1
Приведённый модуль упругости Eпр в случае различных материалов колёс рассчитывают по соотношению: 

.
Если в передаче используется для изготовления колёс один материал (например, сталь с E =2.1105 МПа или чугун с E =0.9105 МПа), тогда
Eпр =E, МПа.
Полученное значение межосевого расстояния  aw (мм) для нестандартных передач рекомендуется округлить до ближайшего большего значения по одному из рядов нормальных линейных размеров (табл. 2.5) и получаем aw = 130 мм.
Определение модуля зацепления mn, из соотношения m(mn) = (0,01...0,02)аw , если H1 и H2  350 HB
mn = (0,01...0,02)  130 = 0,015  130 = 1,95 округлим до 2 мм.
Для косозубой передачи угол наклона линии зуба назначают в пределах   = 8...20. Примем  = 20.
Суммарное число зубьев косозубой передачи:


Суммарное число зубьев округляется до целого числа - 117.


Число зубьев шестерни определяют из соотношения: , где u – передаточное число передачи, . Здесь знак "+" − для внешнего зацепления, знак "−" − для внутреннего зацепления.


Значение  z1  следует округлить до целого числа - 24.

Рассчитывают число зубьев колеса передачи  .


Определяют фактическое значение передаточного числа передачи  с точностью до двух знаков после запятой. Определяют или назначают фактическое межосевое расстояние awф цилиндрической зубчатой передачи. Для косозубой передачи уточняют значение фактического угла наклона линии зуба  


Рабочую ширину зубчатого венца колеса рассчитывают, как   и округляют до целого числа по ряду Ra20 нормальных линейных размеров (табл. 2.5). Тогда ширина зубчатого венца колеса, ширина зуба шестерни b1 = b2 + (2...5) = 40+5 = 45 мм.
Делительные диаметры рассчитывают по формулам: 

		− для косозубых колёс.




Начальный диаметр шестерни:

 
Начальный диаметр колеса передачи:



Диаметры вершин зубьев колёс  − для косозубых колёс.





 Диаметры впадин зубьев колёс   − для косозубых колёс. 




Точность вычислений диаметральных размеров колёс должна быть не выше 0,001 мм. Угол w зацепления передачи принимают равным углу    профиля исходного контура: w =  = 20.
[image: ]

Проверочный расчёт

Расчётом должна быть проверена справедливость соблюдения следующих неравенств для косозубых колёс:




где, ZH − коэффициент повышения прочности косозубых передач по контактным напряжениям,  .


Кна = 1,07 - для косозубых колес;

Для косозубой передачи дополнительно рассчитывают  − коэффициент торцового перекрытия зубчатой передачи по формуле [1]:


Здесь также знак "+" относится к передачам внешнего зацепления, а "–" – внутреннего зацепления.
Рассчитывают (или уточняют) величину вращающего момента Т1 в Нмм на шестерне проверяемой передачи:

,
где,  − КПД передачи, он учитывает потери мощности в зубчатой передаче; обычно   = 0,97.
Для определения коэффициента внутренней динамической нагрузки KHV необходимо по табл. 2.6[1] назначить степень точности передачи в зависимости от окружной скорости в зацеплении:

м/с.
Степень точности передачи 9.
Затем по табл. 2.7[1] находят значение коэффициента KHV для рассчитываемой передачи. KHV  = 1,1.
В косозубой передаче теоретически зацепляется одновременно не менее двух пар зубьев. На практике ошибки нарезания зубьев могут устранить двухпарное зацепление, и при контакте одной пары между зубьями второй пары может быть небольшой зазор, который устраняется под нагрузкой вследствие упругих деформаций зубьев. Однако, первая пара зубьев нагружена больше, чем вторая на размер усилия, необходимого для устранения зазора. Это учитывают коэффициентом  KH, назначаемым из табл. 2.8[1]. KH = 1,07.



Проверка прочности зубьев по напряжениям изгиба. Расчёт выполняют отдельно для шестерни и для зубчатого колеса передачи после уточнения нагрузок на зубчатые колёса и их геометрических параметров. 
Проверяют справедливость соотношения расчётных напряжений изгиба F и допускаемых напряжений [F]:
− для косозубых колёс

 



где,  − коэффициент повышения прочности косозубых передач по напряжениям изгиба, . Здесь Y − коэффициент, учитывающий повышение изгибной прочности вследствие наклона контактной линии на зубе к основанию зуба, ,  где  подставляют в градусах. 




Коэффициент неравномерности распределения нагрузки между одновременно зацепляющимися зубьями KFназначают по табл. 2.8[1].
Окружное усилие в зацеплении колёс рассчитывают по формуле:

Н.
Радиальная сила:

Н.
Осевая сила:

Н.
Коэффициент неравномерности распределения нагрузки по длине линии контакта KF определяют по графикам рис. 2.3 а, б, аналогично рассмотренному выше определению значения коэффициента KH .

Коэффициент формы зуба YF для прямозубых колёс назначают по
табл. 2.9[1] в зависимости от фактического числа зубьев для прямозубых колёс и от числа зубьев эквивалентных колёс  − для косозубых колес. 




YF1 = 3,91; YF2 = 3,58


Если при проверочном расчёте рабочие напряжения изгиба   в зубьях колёс оказываются значительно меньшей величины, чем допускаемые напряжения , то для закрытых передач это вполне допустимо, так как нагрузочная способность таких передач ограничивается, как правило, контактной выносливостью зубьев.
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Для проектного расчёта открытых прямозубых колес  передач по напряжениям изгиба определяют модуль зацепления из выражения [1]:


Здесь: z3 − число зубьев шестерни открытой передачи (см. исходные данные);

 − коэффициент ширины зубчатого венца колеса относительно начального диаметра шестерни, рекомендуют назначать для открытых передач bd = 0,1…2,0, примем - 1;
[F1] − допускаемое напряжение изгиба зубьев шестерни, Н/мм2, определяют в соответствии с п. 2.2. («Расчет допускаемых напряжений»);

Т3 − момент на шестерне, Нм; ;


 − смотри с. 37[1], для проектного расчета принять  = 0,8;
КF − смотри рис. 2.3;
YF3 − смотри табл. 2.9.


NFE3 = µH ∙ NН3 =1,0 ∙ 172800000= 172800000

где,  принимают по табл. 2.3[1].


Т.к. , то  = 1.
F lim3 = 1,8∙HB = 1,8∙285 = 513 МПа
 [σF]3 = (513/1,75) ∙ 1∙ 1 = 293  МПа


Полученное значение модуля округляют в большую сторону до значения из стандартного ряда модулей m = 4 мм.
Зная значение модуля, определяют геометрические размеры шестерни:

диаметр делительный	−   

диаметр вершин зубьев	−  

диаметр впадин зубьев	−  

ширина венца	−  
Точность вычисления диаметров шестерни до 0,001 мм, значение ширины зубчатого венца округляют до целого числа по нормальным линейным размерам (см. табл. 2.5). 
Окружное усилие в зацеплении колёс рассчитывают по формуле:

Н.
Радиальная сила:

Н.

1. [bookmark: _Toc512446153]Разработка эскизного проекта
[bookmark: _Toc512446154]4.1 Размеры быстроходного вала

Проектный расчёт валов редуктора выполняют только по напряжениям кручения (как при чистом кручении), то есть при этом не учитывают напряжений изгиба, концентрации напряжений и переменность напряжений во времени (циклы напряжений). Для компенсации этого значения допускаемых напряжений на кручение выбирают заниженными в пределах []K = 12...15 Н/мм2. Меньшие значения []K  для быстроходных валов, большие значения []K  для тихоходных валов.
Проектирование вала начинают с определения диаметра выходного конца, как самого тонкого по сечению:

     d1 = 34 мм. 
где, Т − крутящий момент, Нм.
Полученный результат округляют до стандартного значения из ряда Ra 40.
Длина участка вала под муфту, для соединения с двигателем:
l1 = (0,8...1,2)d1 = (0,8...1,2)34 = 32,5…48,75 мм, примем 40 мм. 
Диаметр вала под уплотнение определяется как:
d2 = d1+2t = 34+2*3,5 = 41 мм. примем dп = 40 мм.
l2 = 1,5d2 = 1,540 = 60 мм.
Следующая ступенька вала, например, для размещения на нём зубчатого колеса или как упорный буртик подшипника, формируется как:
d3 = d2 + 3,2r = 40+3,2*2,5 = 48 мм.
где, r - радиус скругления кромки внутреннего кольца подшипника, установленного на второй ступени.
l3 определить графически на эскизной компоновке.
d4 = d2
l4 определить графически.


[bookmark: _Toc512446155]4.2 Размеры тихоходного вала

Проектирование вала начинают с определения диаметра выходного конца, как самого тонкого по сечению:

     d1 = 48 мм. 
где, Т − крутящий момент, Нм.
Полученный результат округляют до стандартного значения из ряда Ra 40.
Длина участка вала под шестерню:
l1 = (1...1,5)d1 = (1...1,5)48 = 48…72 мм, примем 48 мм. 
Диаметр вала под уплотнение определяется как:
d2 = d1+2t = 48+2*4 = 56 мм. примем dп = 60 мм.
l2 = 1,25d2 = 1,2560 = 75 мм.
Следующая ступенька вала, например, для размещения на нём зубчатого колеса или как упорный буртик подшипника, формируется как:
d3 = d2 + 3,2r = 56+3,2*3 = 65,6 мм. примем 70 мм.
где, r - радиус скругления кромки внутреннего кольца подшипника, установленного на второй ступени.
l3 определить графически на эскизной компоновке.
d4 = d2
l4 определить графически.
Упорный буртик колеса, формируется как:
d5 = замена враспор втулкой.
где, f – фаска ступицы колеса.
l5 определить графически.

[bookmark: _Toc512446156]4.3 Эскизная компоновка редуктора

Эскизная компоновка устанавливает положение шестерни и колёса закрытой зубчатой передачи, шестерни открытой передачи и муфты относительно стенок корпуса редуктора и подшипниковых опор, определяет расстояния lБ и lТ между точками приложения реакций подшипников быстроходного и тихоходного валов, а также точки приложения сил давления от шестерни открытой передачи и муфты на расстоянии lоп и lм от точки приложения реакции ближнего подшипника.
[bookmark: _Toc512446157]Расчет вала
Исходные данные:
	Ft1, Н
	Fr1, Н
	Fа1 , Н
	Ft2, Н
	Fr2, Н
	l1 , м
	l2 , м
	l3 , м

	3000,0
	1212,8
	1450,2
	6956,5
	2531,9
	0,044
	0,044
	0,110


Определяем реакции в опорах.
Изгибной момент:  Н*м.






Проверка:



Плоскость вертикальная:







Проверка:


Построение эпюр изгибающих моментов.
Вертикальная плоскость:




Горизонтальная плоскость:





Построение эпюры результирующего изгибающего момента:



Суммарные реакции в подшипниках:




[bookmark: _GoBack]

6. Расчет подшипников качения

Определим номинальную динамическую грузоподъемность роликового радиально-упорного подшипника №208 ГОСТ 8338-75 на быстроходном валу с каталожной динамической грузоподъемностью С = 32200 Н, статической грузоподъемностью С0 = 17800 Н. На подшипник действует радиальная нагрузка Fr = Н (самый нагруженный подшипник из двух), = 422,8 Н частота вращения вала n = 360 мин-1, необходимая долговечность Lh = 8000 ч.
Определяем эквивалентную нагрузку: 
P = (XVFr + YFa)Kб Kт
где  – радиальная и осевая силы;
 – коэффициенты радиальной и осевой сил; 
 – коэффициент вращения = 1;
 – коэффициент безопасности = 1,3;
 – температурный коэффициент = 1.

Из таблицы: .
Рассчитаем отношение: .
Выбираем коэффициенты X и Y.
X=1, Y=0 – т.к. .
Определяем эквивалентную нагрузку: 
P = (1·1·18045,7 + 0·1450,2) ·1,3 ·1= 23459,4 Н
 Находим динамическую радиальную грузоподъемность:


где, m = 3 - для шариковых подшипников;
       m = 10/3 - для роликовых подшипников.

130434,2 это больше каталожной динамической грузоподъемности С = 32200 Н. Поэтому выбранный подшипник №208 не подходит, необходим подбор подшипника с паспортной динамической грузоподъемностью больше 130434,2 Н.



[bookmark: _Toc512446158]6. Проверка вала на выносливость
Целью проверочного расчёта валов является определение коэффициента запаса на усталостную прочность в опасном сечении вала.
Для изготовления вала принимаем сталь 40ХН, механические характеристики которой приведены в таблице.
	Твёрдость, HB
	σВ, МПа
	σT, МПа
	τТ, МПа
	σ-1, МПа
	τ-1, МПа

	300
	920
	750
	450
	368
	184



где,  и  – коэффициенты запаса на усталость по нормальным и касательным напряжениям;
 – допускаемый коэффициент запаса на усталостную прочность ().
Коэффициенты запаса  и  определяются по формулам:


где  и  – пределы выносливости материала детали соответственно при симметричном изгибе и кручении;
 и  – коэффициенты концентрации напряжений;
 и  – коэффициенты, характеризующие чувствительность материала к асимметрии цикла напряжений;
 и  – амплитуды напряжений цикла;
Kσ и Kτ – эффективный коэффициент концентрации нормальных напряжений;
β – коэффициент, учитывающий влияние шероховатости поверхности;
εσ и ετ – масштабный фактор для нормальных и касательных напряжений
 и  – средние напряжения цикла.
Коэффициенты  и  рекомендуют определять по зависимостям:




Амплитудные напряжения цикла в опасных сечениях равны:


где  – результирующий изгибающий момент в опасном сечении(шейка подшипника консоли);
 – крутящий момент в опасном сечении;
 и  – осевой и полярный моменты сопротивления сечения.
Средние напряжения цикла равны:



Моменты сопротивления рассчитываются по следующим формулам:
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