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Исходные данные.
[image: ]
1 – Электродвигатель; 2 – муфта; 3 – редуктор одноступенчатый цилиндрический косозубый; 4 – цепная передача; 5 – ленточный конвейер.
Вариант №8.
Тр=1,69 кНм
nр=75 мин-1
















1. Выбор электродвигателя.

Требуемая мощность двигателя 

где, Pр – мощность на рабочем валу машины [Вт], ηо – общий К.П.Д. привода.

где, ωр – угловая скорость рабочего органа машины [рад/с], nр – частота вращения рабочего органа машины [об/с].

где, ηп – К.П.Д. подшипников, ηцп – К.П.Д. цилиндрической передачи, ηм – К.П.Д. муфты.

Выбираем двигатель по мощности чуть больше, дабы не перегружать его. Подходит: АИР180М6, Pдв н = 18,5 кВт; nдв н = 980 мин-1.
U12= Uред=5
Уточняем придаточное число цепной передачи:
 U34= U0/U12=13,06/5=2,61


2. Кинематический расчет привода.
n1=nдв=980 мин-1
n2 = n1/u12=980/5=196 мин-1; n2= n3
n4=n3/u34=196/2,61=75,03 мин-1
Проверка:
n4nр=75 мин-1    (Верно!).


                                             

                                                  
 3. Силовой расчет.

T4=Tр/ηп =1690/0,99=1707,07 Нм 
T3=T4/U34η34=1707,07/2,61∙0,94=695,79 Нм
T2=T3/ηп =695,79/0,99=702,81 Нм
T1=T2/ U12η12 =702,81/5∙0,978=143,72Нм
Tвх= T1/ηп=143,72/0,99=145,17 Нм
Tдв= Tвх/ηм =145,17 /0,98=148,13 Нм

где =2пηдв=23,14980=6154,4
Проверка: 



4. Расчет цепной передачи.
Исходные данные:
Передаточное число передачи U34=2,61
Крутящий момент на ведущей звездочке T3=695,79 Нм
Частота вращения ведущей звездочки n3=196 мин-1

Число зубьев ведущей звездочки определяем по рекомендациям п.1 §3.2:
z1=29–2U34=29–2∙2,61 =23,7
Принимаем z1=23
Число зубьев ведомой звездочки: 
z2=z1U34=23∙2,61=60,03 
Принимаем z2=60
Выбираем однорядную цепь и вычисляем шаг цепи:
38,23
По ГОСТ 13568-38,1 принимаем t=38,1
Принимаем значение межосевого расстояния в шагах ap=40
Число звеньев цепи по 3.10:

Принимаем Lp=122 звена
Межосевое расстояние по 3.11



Длину цепи вычисляем по формуле:
L=Lpt=122∙38,1=4648,2 мм
Диаметры делительных окружностей звездочек:
Dд1=t/sin(180/z1)= 38,1/sin(180/23)=280,147 мм
Dд2=t/sin(180/z2)= 38,1/sin(180/60)=732,692 мм
Диаметры окружности выступов зубьев:
De1=t[0,5+ctg(180/z1)] = 38,1[0,5+ctg(180/23)]=296,418 мм
De2=t[0,5+ctg(180/z2)] = 38,1[0,5+ctg(180/60)]=745,998 мм
Диаметры окружности впадин зубьев:
Di1=Dд1–(0,5d1+0,5) 2=280,147–(0,5∙22,23+0,05)2=274,564 мм
Di2=Dд2–(0,5d1+0,5) 2=732,692 –(0,5∙22,23+0,05)2=727,109 мм
Средняя скорость цепи по 3.16:
v=z1tn3/60000=23∙38,1∙196/60000=2,86 м/с
Полезная нагрузка, передаваемая цепью:
Ft=P/V=T3πn3/30v=695,79∙3,14∙196/30∙2,86=4990 Н
Проверочный расчет цепи на износостойкость:
По 3.3 Kэ=KдKаKнKсмKрегKреж=1,2∙1∙1∙1,5∙1∙1,1=1,98
где:
– коэффициент динамичности при нагрузке с умеренными толчками Kд=1,2
– коэффициент межосевого расстояния a=(30…50)t Kа=1
– коэффициент наклона оси передачи к горизонту для углов менее 60° Kн=1
– коэффициент смазки для периодического смазывания Kсм=1,5
– коэффициент регулировки для натяжения оттяжными звездочками Kрег=1,1
– коэффициент режима при односменной работе Kреж=1,1
p=FtKэ/Aоп=4990∙1,98/395=25,01 МПа < [p]=29 Мпа  (Верно!)
Проекции площади шарнира Aoп=395 мм2
Прочность цепи проверяем по 3.4
S=Fразр/(КДFt+Fq+Fv) =127∙103/(1,2∙4990+415,2+37,46)=19,7 > [K]=5...6(Верно!)
Разрушающая нагрузка Fразр=127 кН
где:	натяжение от силы тяжести Fq=Kfaqg=6∙1,284∙5,5∙9,8=415,2 Н,
	коэффициент провисания для горизонтальных передач Kf=6
	ускорение свободного падения g=9,8 м/с2
	масса одного метра цепи q=5,5 кг/м
	натяжение от центробежных сил Fv=qv2=5,5∙2,612=37,46 Н
Нагрузка на валы по 3.17: 
Fв=(1,1…1,15)Ft=1,15∙4990=5738,5 Н

5. Выбор редуктора.
Исходные данные:
Передаточное число редуктора Uред= 5
Крутящий момент на выходном валу редуктора Tвых=T3=695,79 Нм
Выбираем редуктор, исходя из условия k∙Tвых≤Tн.тих, где коэффициент запаса k=1,2
k∙Tтих=1,2∙695,79 = 835<1250 Нм (Верно!)
Условию удовлетворяет редуктор 1ЦУ-160.
dтих=55 мм; dбыстр=45 мм; 


6. Определение основных параметров зубчатой передачи.

Определяем ширину зубчатого венца:

принимаем 
где ψba – коэффициент относительной ширины зубчатого венца.
 
Ширина зубчатого венца шестерни:
Модуль в нормальном сечении:

Уточняем по таблице и принимаем равным 2 мм.
Определяем суммарное число зубьев передачи:

где, β – угол наклона зубьев, принимаем 12°.
Уточняем угол:


Число зубьев шестерни:

Число зубьев колеса:

Диаметр делительной окружности зубчатого колеса и шестерни:


Проверка:


(Верно!) Условие выполнено.
Диаметры окружности вершин зубьев:


Диаметры окружности впадин зубьев:



[bookmark: _Toc516054993]
6.1 Силовой расчет цилиндрической передачи.
Определяем силы в зацеплении:
Окружные силы:

Радиальные и осевые силы:


[bookmark: _Toc516054994]
6.2 Расчет прочности зубьев.
Определение действующих напряжений в зоне контакта зубьев конических колес:

где, ZE - коэффициент, учитывающий модуль упругости стальных зубчатых колес; ZH - коэффициент, учитывающий форму поверхностей зубьев; Zε - коэффициент, учитывающий суммарную длину контактной линии; KH -  коэффициент нагружения.
Необходимая твердость материала:

Подходит сталь 40ХН, твердость 230…300 НВ, среднее 265 НВ.
Определяем коэффициент формы зуба по эквивалентному числу зубьев:
Для шестерни:

Для колеса:





где: ; ; ;
 

= ( (Верно!)

= ( (Верно!)
         Условия прочности выполнены!
[image: ]
[bookmark: _Toc516055011]Рисунок 2. Схема действующих на зубья сил.

7. Проверочный расчет тихоходного вала редуктора.

Оценка степени загруженности редуктора для тихоходного вала:

Весьма большой недогруз, но оставим этот редуктор, так как использовать другие менее рационально (предыдущий по таблице редуктор будет иметь значительный перегруз, а все остальные ещё больший недогруз).

Исходные данные:
Tвых=835 Нм; Тр н=1250 Нм;  По каталогу определяем необходимые для дальнейших расчетов размеры редуктора: B=185 мм; l1=82 мм; d=55 мм
[image: ]
[bookmark: _Toc516055012]Рисунок 3. Схема тихоходного вала редуктора.
Диаметры участков вала:

Так как всегда кратно 5.

Принимаем равным 56 мм.

Принимаем равным 62 мм;
Расстояние между опорами вала:



Момент от осевой силы:


Величина консольной нагрузки:

[image: ]
[bookmark: _Toc516055013]Рисунок 3. Силы и моменты, действующие на вал.
Определяем реакции и моменты:


Проверка:      
           
                              (Верно!)











Определяем диаметры участков тихоходного вала:
Диаметры участков вала под подшипник и колесо принимаем dп=dк=d=55 мм
Выполняем проверочный расчет вала на сопротивление усталости
Наиболее опасным является сечение 2 - посадочное место под подшипник.
Для изготовления вала выбираем сталь 40ХН ГОСТ 1050-88, термообработка-улучшение, предел прочности σв=850 МПа.
σ-1=0,45σв=382,5 МПа
τ-1=0,58σ-1=221,85 МПа
Момент сопротивления изгибу вала:

Момент сопротивления кручению вала:

σa=M∑2/W0=∙103/16637,5=14,32 МПа;
τa=0,5T/Wp=0,5∙835∙103/33275=12,54 МПа;
σm=0
τm=τa=12,54 МПа
Масштабный фактор качества поверхности Kd=0,81
Kf=1 для шлифованной поверхности.
Kσ=2,5
Kτ=2
ψσ=0,02+2·10–4σв=0,17
ψτ=0,5ψσ=0,085




(Верно!)



8. Проверочный расчет шпоночных соединений

Выполняем проверочный расчёт шпоночного соединения на смятие:

Где:	Т=835 Нм - крутящий момент;
d=d3=55 мм - диаметр вала;
h=10 мм - высота шпонки;
b=16 мм - ширина шпонки;
t1=6 
lст=1.5d=82,5=80
lшп=lст  - 10=70
lp=lшп–b=70-16=54 – рабочая длинна шпонки;
[σсм] - допускаемые напряжения смятия для стали. [σсм]=120...140 МПа;

(Условие выполнено!)
Выбираем шпонку 16х10х80 ГОСТ 23360-78

9. Подбор подшипников качения.
Предварительно назначаем роликовый радиально упорный подшипник
ГОСТ 333-79
d=55 мм;  D=100 мм; Cr=84; C0r=61; e=0,41; Y=1,46
Определяем результирующе радиальные нагрузки:

FS1=0,83eFr1=0,83∙0,41∙=1662,32 Н
FS2=0,83eFr2=0,83∙0,41∙=3114,7 Н

[image: ]

Так как FS2+Fa=4142,41 Н>FS1=1662,32 фиксирующей является опора 1
FA1=FS2+Fa =4142,41 Н
FA2=FS2=3114,7 Н
FA1/VFr1=4142,41/=0,84
FA2/VFr2=3114,7 /=0,34
Так как отношение FA1/VFr1>e, то X1=0,4 Y1=1,62
Так как отношение FA2/VFr2<e, то X2=1 Y2=0
Pэкв1=(VX1Fr1+Y1Fa1)KбKт=(0,4·+1,62·4142,41)1,4·1=12130,51 Вт
Pэкв2=(VX2Fr2+Y2Fa2)KбKт=(1·+0·3114,7)1,4·1=12813,94 Вт
Выбираем максимальную нагрузку Pэкв=Pэкв2= 12813,94 Вт

[bookmark: _GoBack]
10. Подбор муфты.
Рабочий момент муфты Tр=Tдв∙k=148,13∙1,2=177,756 Нм;
Диаметр выходного конца вала электродвигателя dв=48 мм;
Диаметр входного вала редуктора dв=45мм;
Поправочный коэффициент k=1,2
По ГОСТ 20884-82 подбираем муфту упругую с торообразной оболочкой 315х48-1*45-1
[Tмуфты]=315 Нм ≥ Tр=177,756 Нм


11. Определение внешних сил от опрокидывающих моментов
на наиболее нагруженный болт. 
[image: ]
[bookmark: _Toc516055015]Рисунок 5. Примерная схема опоры редуктора.


Проверка болтов крепления редуктора 1ЦУ-160 к раме. 
Вращающие моменты: на быстроходном валу Твх=145,17 Нм,  на тихоходном валу Твых=835 Нм. По приложению для нашего редуктора выбираем: L1=405 мм; А=355 мм; d=24 мм; кол-во болтов-4.
Принимаем болт М22 с диаметром dб=22 м и внутренним диаметром резьбы dз=16,933 мм.
 (L1-А)/2=(405-355)/2=25 мм
где - расстояние от ребра опрокидывания до центра ближайшего отверстия; 
                                  l = А + δ = 355 + 25 = 380 мм, 
где l – расстояние от наиболее нагруженных (дальних) болтов до ребра опрокидывания.
ТΣ= Твых –Твх = 835-145,17 =689,83 Нм, 
где, ТΣ  – суммарный опрокидывающий момент входного и выходного валов.


Максимальная сила, действующая на болт
Fмакс=1,3K Fвн(1–χ)+ Fвнχ=1,3∙2∙ (1–0,25)+∙0,25=1996,72 Н
Напряжения в болте равны



При неконтролируемой затяжке .
Условие выполняется. (Верно!)
В данной работе выбираем швеллер по диаметру отверстия болта крепления редуктора к раме. Рама ступенчатая. Для рамы будет использован швеллер №20 ГОСТ 11284-75
H=24
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