
1. КІНЕМАТИЧНИЙ, СИЛОВИЙ І ЕНЕРГЕТИЧНИЙ РОЗРАХУНОК  ЕЛЕКТРОМЕХАНІЧНОГО ПРИВОДУ

Завдання: виконати силовий, кінематичний і енергетичний розрахунок електромеханічного приводу для передачі енергії до робочого органу стрічкового конвеєру.  
1.1. Схема електромеханічного приводу і вихідні дані до розрахунку

Відповідно до заданого варіанту курсового проекту [1] викреслюємо кінематичну схему приводу. Римським цифрами пронумеруємо вали приводу, починаючі з валу електродвигуна і закінчуючи валом робочого органу (рис. 1.1).
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Рис. 1.1. Кінематична схема приводу

1 – електродвигун; 3 – зубчастий циліндричний одноступінчастий редуктор; 5 – відкрита ланцюгова передача з роликовим ланцюгом; 6 – підшипники кочення; 7 – муфта

Відповідно до заданого варіанту №  занотуємо вихідні дані до розрахунку:

nРО = nІІІ =107 об/хв.;

РРО =4.38 кВт.
Надалі розрахунок електромеханічного приводу виконуємо у відповідності з методикою, викладеною у методичних вказівках [2].

1.2. Розрахунок параметрів приводу

1.2.1. Визначення загального ККД приводу.
Загальний ККД приводу визначаємо по залежності:
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де 
ηМФ – ККД втулково-пальцевої муфти з гумовими пружними елементами, обираємо у межах  ηМФ =0,985…0,996 [2], додаток А, табл. А1;
ηЗП – ККД зубчастої передачі, обираємо для закритої циліндричної передачі у межах  ηЗП=0,96...0,98;

ηЛП  – ККД ланцюгової передачі, обираємо у межах  ηЛП=0,91...0,93; 

ηПК – ККД однієї пари підшипників кочення, обираємо у межах ηПК =0,99...0,999.  

Підставляємо обрані значення складових ККД в формулу (1.1) і вираховуємо значення загального ККД:


ηЗАГ=0,99*0,92*0,97*0,9952=0,875



        


1.2.2. Визначення розрахункової  потужності електродвигуна.
Потужність, потрібна для роботи приводу визначається по формулі:
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Підставляючи у формулу (1.2) обчислені вище РРО та ηЗАГ отримуємо:
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1.2.3. Вибір електродвигуна.

Відповідно до рекомендацій [2], електродвигун обираємо по потрібній потужності з табл. А3 додатку А [2] за умовою РДВ.ТАБЛ≥PПОТ з синхронною частотою обертання nC=1500 об/хв. Необхідні для використання у курсовому проекті параметри двигуна заносимо у таблицю 1.1.

Таблиця 1.1. – Параметри обраного електродвигуна

	Марка
	Потужність,

кВт
	Частота обертання, об/хв
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	синхронна, nС
	асинхронна, nДВ
	
	

	4А112М4УЗ
	5,5
	1500
	1445
	2,0
	2,2


1.2.4. Розраховуємо загальне передаточне число приводу:
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Підставляючи задане значення nРО і значення nДВ  з таблиці 1.1 в формулу (1.3) отримаємо загальне передаточне число приводу:
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1.2.5. Розбивка загального  передаточного числа за ступенями приводу.

Загальне передаточне число приводу є добутком передаточних чисел його ступенів, тобто:
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Значення передаточного числа зубчастої пари UЗП призначаємо з таблиці А2 додатку А [2], обираючи з ряду 
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 4, а передаточне число ланцюгової передачі визначиться із залежності (1.4) при відомих значеннях UЗАГ  та UЗП:
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1.2.5. Визначення частоти обертання на всіх валах приводу.
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1.2.6. Визначення кутових швидкостей  на всіх валах приводу.
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1.2.7. Визначення потужностей  на всіх валах приводу.
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1.2.8. Визначення обертових моментів  на всіх валах приводу.
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1.3. Перевірка правильності виконання розрахунків

1.3.1. Визначаємо перевірний момент на валу робочого органу:
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1.3.2.Перевіряємо виконання умові:


[image: image28.wmf]IIIIII

III

386,655390,798

100%5%100%

386,655

ПЕР

TT

Т

-

-

×£=×=

1,071



(1.5)

При виконанні умові (1.5) робимо висновок про правильність розрахунків, інакше повертаємось до перевірки даних і розрахунків.

1.3.3. Висновок.

Оскільки умова (1.5) виконується, кінематичний, силовий та енергетичний розрахунок приводу виконано вірно.
2. РОЗРАХУНОК ЛАНЦЮГОВОЇ ПЕРЕДАЧІ

Завдання: виконати розрахунок відкритої ланцюгової передачі з роликовим ланцюгом для передачі обертового моменту з вихідного валу зубчастого редуктора до робочого органу стричковонго конвеєру.  
2.1. Вихідні дані до розрахунку

2.1.1. Потужність на ведучому валу передачі (рис.2.1):
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2.1.2. Частота обертання ведучого валу передачі: 

пІ =361,25об/хв
2.1.3. Передаточне число: 

иЛП =3,377         . 
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Рис. 2.1. Розрахункова схема і параметри ланцюгової передачі

2.1.4. Інші дані:
– тип ланцюга – роликовий однорядний (при необхідності – дворядний) ;

– натяг ланцюга здійснюється переміщенням опор;
– робота двозмінна;

– навантаження спокійне;

– спосіб мащення: 

- для парних варіантів – періодичний; 

- для непарних варіантів – крапельний;
– передача розташована під кутом 
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 до горизонту: 

- для парних варіантів 
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- для непарних варіантів 
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2.2. Розрахунок параметрів передачі
2.2.1 Кількість зубів ведучої зірочки.

z1 = 29 – 2 ( uЛП =  29-2*3,377=23                            
приймаємо, як правило, цілу непарну кількість зубів z1 = 23    .

2.2.4. Кількість зубів веденої зірочки.
z2 = z1 ( uЛП =  23*3,377=78
Перевіряємо умову z2 ( zmax = 120, тоді оскільки z2 = 78 ( 120, умова задовольняється.

2.2.5. Визначення кроку ланцюга. 
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(2.1)
де 
КМ – коефіцієнт рядності, для однорядного ланцюга приймаємо: Км = 1;

КV  – швидкісний коефіцієнт, який визначається по залежності:
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тоді розрахунковий крок ланцюга визначимо по формулі (2.1):
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За табл. В.3 додатку В [10] за кроком ланцюга tР за умовою 
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 вибираємо стандартний роликовий однорядний ланцюг нормальної серії типу ПР-                                   (ГОСТ 13568-75) з кроком ланцюга tТАБ =19,05 мм, площею опорної поверхні  
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2.2.6. Колова швидкість ланцюга.
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(2.2)

де
 tТАБ – прийнятий по стандарту крок ланцюга.

Колова швидкість по формулі (2.2):
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2.2.7. Колове зусилля, яке передається ланцюговою передачею.
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2.2.8. Міжосьова відстань. 

а = 40 ( tТАБ = 40*19,05 = 762 мм.

2.2.9. Коефіцієнт експлуатації.
Ке = К1 ( К2 ( К3 ( К4 ( К5 ( К6, 





(2.3)
де
К1 – коефіцієнт, що враховує динамічний характер навантаження; для спокійного навантаження за табл. В.2 додатку В [10] приймаємо: К1=1;

К2 – коефіцієнт, що враховує спосіб натягу ланцюга; для натягу с допомогою переміщення опор за табл. В.2 додатку В [10] приймаємо: К2=1;

К3 – коефіцієнт, що враховує відносну величину міжосьової відстані; для міжосьової відстані а = 40 ( tТАБ  за табл. В.2 додатку В [10] приймаємо: К3=1;

К4 – коефіцієнт, що враховує положення передачі у просторі; для  передачі, лінія центрів якої розташована під кутом 
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 за табл. В.2 додатку В [10] приймаємо: К4=1; для передачі з кутом 
[image: image43.wmf]0

70

j

>

 приймаємо: К4=1,25.

К5 – коефіцієнт, що враховує спосіб мащення ланцюга; за табл. В.2 додатку В [10] приймаємо: для постійного способу мащення К5=0,8; для мащення крапельним методом К5=1; для периодичного способу мащення К5=1,5;

К6 – коефіцієнт, що враховує спосіб натягу ланцюга; для натягу с допомогою переміщення опор за табл. В.2 додатку В [10] приймаємо: К6=1.

Після визначення складових коефіцієнтів по формулі (2.3) визначаємо коефіцієнт експлуатації:

Ке =  1*1*1*1*1,5*1 = 1,5 
2.2.10. Середній тиск у шарнірах ланцюга.
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де
[Pц] – допустимий тиск у шарнірах дл втулкових та роликових ланцюгів при z1 = 15...30 (табл. В.4 додатку В [10]), приймаємо: [Pц]= 26,947 МПа. 
2.2.11. Кількість ланок ланцюга.
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Округлюємо розрахункове значення LP до найближчого ближчого парного числа, щоб запобігти використання перехідної з’єднуючої ланки і приймаємо:
 LP =132  

2.2.12. Довжина ланцюга.
L = Lp( tТАБ =  132*19,05  = 2514,6 мм

2.2.13. Визначення ділильних діаметрів.

– ведучої зірочки:
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– веденої зірочки:
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2.2.14. Фактичне  передаточне число.

– значення фактичного передаточного числа:
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– перевірка похибки фактичного передаточного числа:
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2.2.15. Сила (навантаження), яка діє на вал передачі.
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3. РОЗРАХУНОК ЦИЛІНДРИЧНОЇ ЗУБЧАСТОЇ ПЕРЕДАЧІ

Завдання: виконати розрахунок циліндричної зубчастої передачі одноступінчастого редуктора загального призначення.
3.1. Вихідні дані д розрахунку

3.1.1. Обертальний момент на валу шестерні (рис. 3.1): 

Т1 =  33,059 Н(м;
3.1.2. Частота обертання валу шестерні 

n1 =  1445 об/хв; 
3.1.3. Передаточне число передачі
uЗПЦ = 4  
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Рис. 3.1. Розрахункова схема і параметри циліндричної зубчастої передачі 
3.1.3. Інші дані до розрахунку:
– тип передачі – прямозуба / косозуба / шевронна (не потрібне видалити) – відповідно до варіанту завдання на курсовий проект;
– реверсивність передачі: 

- реверсивна – для парних варіантів;

 – габарити передачі:  

- обмежені  – для парних варіантів;

– спосіб отримання заготовки: 

– штампування – для парних варіантів;

– навантаження постійне;

– термін експлуатації 
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3.2. Розрахунок допустимих напружень

3.2.1. Вибір матеріалу зубчастих коліс і призначення термічної обробки.
Вибір матеріалу і термообробки здійснюємо в залежності від вимог до габаритів передачі на ступним чином:

– при обмежених габаритах передачі для коліс з твердістю Н>350 НВ обираємо одну зі сталей з ряду: Сталь 12ХН2, Сталь 18ХГТ або Сталь 20ХН з термообробкою цементація (табл. Г.2 додатку Г [10]). Приймаємо: сталь_18ХГТ ___;

3.2.2. Твердість зубчастих коліс.
Для коліс з твердістю Н>350 НВ (при обмежених габаритах передачі):
– для шестерні твердість вибираємо у межах 56…60 HRCe: приймаємо Н1= 58 HRCe;
– для колеса: Н2 = Н1= 58 HRCe.
3.2.3. Розрахунок допустимих контактних напружень.
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(3.1)
де
(НО  – границя контактної витривалості робочих поверхонь зубців, яка відповідає базі  випробувань  NНО (числу циклів перемін напружень). Для коліс з твердістю Н>350 НВ (при обмежених габаритах передачі) (НО=23∙Н (табл. Г6 Додатку Г [10]);
[SН] – нормативний коефіцієнт безпеки. Для невідповідальних коліс з, для коліс з поверхневим зміцненням зубів (цементація, нітроцементація)  [SН]=1,2; для відповідальних передач коліс з поверхневим зміцненням зубів [SН]=1,35. Приймаємо [SН] =___1,2__.
КHL – коефіцієнт довговічності, який враховує термін служби і режим роботи передачі і дозволяє змінити допустиме напруження в залежності від терміну експлуатації передачі. Оскільки термін роботи передачі тривалий (Тh=40000 годин) то можемо прийняти КHL = 1.

Допустимі контактні напруження по формулі (3.1):

При розрахунку прямозубих передач, як допустиме контактне напруження приймаємо [(н] = min{[(н]1,[(н]2}, тобто менше з двох значень.
– для коліс з твердістю Н>350 НВ (при обмежених габаритах передачі):
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 1111.666 МПа;

3.2.4. Розрахунок допустимих напружень згину.
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(3.2)
де
(FО  – границя витривалості при згині робочих поверхонь зубців, яка відповідає базі  випробувань  NFО (числу циклів перемін напружень). Для коліс з твердістю Н>350 НВ (при обмежених габаритах передачі) (FО=800 МПа (табл. Г8 Додатку Г [10]);
[SF] – нормативний коефіцієнт безпеки. Для заготовок коліс, отриманих за допомогою методів пластичного деформування (кування або штампування) приймається [SF]=1,75; для заготовок коліс, отриманих за допомогою лиття приймається [SF]=2,3. Приймаємо: [SF]= 1,75
КFL – коефіцієнт довговічності, який враховує термін служби і режим роботи передачі і дозволяє знизити допустиме напруження при нетривалих термінах експлуатації. Оскільки термін роботи передачі тривалий (Тh=40000 годин) то можемо прийняти КFL = 1;

КFС – коефіцієнт реверсивності. Для реверсивних передач приймається КFС =0,7…0,8, для нереверсивних – КFС =1. Приймаємо КFС = 0,75
Допустимі напруження згину по формулі (3.2):

– для коліс з твердістю Н>350 НВ (при обмежених габаритах передачі):
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 342,857 МПа;

3.3. Розрахунок модуля зубчастої передачі з умов контактної витривалості

3.3.1. Визначення ділильного діаметру передачі з умов контактної витривалості

Діаметр ділильного кола з умови контактної витривалості визначаємо по залежності:
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(3.3)
де
Kd – допоміжній емпіричний коефіцієнт. Для прямозубих передач  Кd = 77,0, для косозубих та шевронних  Kd =67,5. Приймаємо Kd =67,5    ;

(bd – коефіцієнт ширини зубчастого вінця. За табл. Г.3 додатку Г [10] визначаємо спочатку максимальне значення  (dmax= 0,7 , а потім визначаємо остаточне значення (bd за залежністю (bd = (0,7....0,9) ((dmax = 0,8 ( 0,7  = 0,56 ;
KH( – коефіцієнт який враховує нерівномірність розподілу навантаження по ширині вінця. Приймаємо KH(  за табл. Г.4 додатку Г [10] в залежності від значення коефіцієнта (bd ширини зубчастого вінця: KH( =  1,03          .
ТІ  – обертальний момент на валу шестерні, Н м;
 [(н] – допустимі контактні напруження, МПа; 
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– передаточне число зубчастої передачі.
Остаточно значення ділильного діаметра за формулою (3.3):

[image: image59.wmf](

)

3

3

1

2

33,059101,0341

67,5

0,561111.66674

d

××+

=×=

××

26,644  мм.

3.3.2. Нормальний модуль зачеплення з умови контактної витривалості.

Нормальний модуль передачі з умов контактної витривалості визначаємо за залежністю:
mН = d1 ( 
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(3.4)
де
z1 – кількість зубів шестерні z1≥z1min =17 (для коліс, нарізаних без зміщення при х = 0; ( = 20°) рекомендується,  z1 = z1 min + 2. Приймаємо:  z1=19;   
( – кут нахилу зубців приймають у межах:

– ( = 8(...15( – для косозубих коліс; 
– ( = 25(...45( для шевронних коліс; 
– ( = 0( для прямозубих коліс. 

Приймаємо ( =12
Тоді модуль з умов контактної витривалості за формулою (3.4):
mН =
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3.4. Розрахунок модуля зубчастої передачі з умов витривалості при згині
Модуль зачеплення з умови витривалості на згин визначається за залежністю:
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(3.5)
де
Кm – допоміжний емпіричний коефіцієнт; для прямозубих коліс Кm = 1,4, для косозубих і шевронних коліс  Кm = 1,25;
КF( – коефіцієнт, який враховує нерівномірність розподілу навантаження по ширині вінця; за табл. Г.5 додатку Г [10] приймаємо КF(=__1,08___.

YF – коефіцієнт, який враховує форму зуба. У табл. Г. 7 додатку Г [10] YF для некоригованих зубців (х = 0) знаходять за величиною еквівалентної кількості зубців, яка визначається для шестерні і колеса за формулою
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(3.6)
де
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– еквівалентна кількість зубів шестерні і колеса, відповідно;
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  – кількість зубів шестерні і колеса, відповідно.
Визначивши кількість зубців колеса за залежністю:
 z2 = z1( uЗПЦ =19*4  = 76 ,

та еквівалентні кількості зубців за залежністями (3.6) визначимо:
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після чого визначаємо за табл. Г7 додатку Г [10] коефіцієнти форми зуба для шестерні і колеса:                       
YF1 =   4,09                                YF2 =3,61
У формулу (3.5) з двох співвідношень 
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 необхідно підставити більше за значенням, тому визначаємо їх:
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Остаточно за формулою (3.5) визначаємо модуль з умов витривалості при згині:         .
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  1,899 мм.
3.5. Розрахунок геометричних і силових параметрів передачі
3.5.1. Визначення остаточного значення модуля передачі.

Остаточне значення модуля визначаємо із залежності:
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тобто з двох значень mH  і mF   вибираємо більше  m=1,899     мм і округляємо в сторону збільшення до стандартного  m =2 мм (табл. Г.12 додатку Г [10]).

3.5.2. Основні геометричні розміри передачі.

– діаметри ділильних кіл шестерні  d1  і колеса  d2:
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38,848  мм;
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 155,395 мм.

– міжосьова відстань а:
а = 0,5 ( (d1 + d2) = 0,5 ( ( 38,848 + 155,395 ) =  97,121 мм

– діаметри вершин зубів шестерні  da1  і  da2:
da1 = d1 + 2 ( m =  38,848  + 2 (  2  = 42,848  мм;

da2 = d2 + 2 ( m =  155,395 + 2 ( 2  = 159,395 мм.

– діаметри  впадин шестерні  df1 і колеса df2:
df1 = d1 - 2,5 ( m =  38,848 - 2,5 ( 2 = 33,848 мм;

df2  = d2 - 2,5 ( m =  155,395  - 2,5 ( 2  = 150,395 мм.

– ширина зубчастого вінця колеса b2 i шестерні b1:
b2 = (bd ( d1 = 0,56  ( 38,848   = 21,754 мм.

Приймаємо стандартне значення b2= 22 мм за табл. Г1 додатку Г [10].

b1 = 1,12 ( b2 = 1,12 (    22 = 24,64 мм.

Приймаємо стандартне значення b1= 25 мм за табл.Г.1 додатку Г [10].

3.5.2. Колова швидкість і ступінь точності передачі
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  2,937 м/с.

За табл. Г13 Додатку Г [10] приймаємо 9 ступінь точності.

3.1.12. Сили в зачепленні

– колова сила:
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– радіальна сила:
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633,304 Н.

– осьова сила   

Fa1 = Fa2 = Ft1(tg( =  1701,966  ( tg12   =361,764 H.

4.  РОЗРАХУНОК ВАЛІВ І ПІДШИПНИКІВ РЕДУКТОРА

Постановка задачі:

1. Для швидкохідного двоопорного валу циліндричного одноступінчастого редуктора:

– обрати конструкцію валу у вигляді валу-шестерні для всіх варіантів;

– виконати проектний розрахунок, попередньо підібрати підшипники для опор;

– визначити основні конструктивні елементи валу-шестерні, основні лінійні розміри і виконати його компонувальний ескіз; 

– побудувати розрахункові схеми валу у вертикальній і горизонтальній площинах і виконати перевірочний розрахунок валу на складний опір (згин з крученням);

– виконати розрахунок валу на втомну міцність у одному (найбільш небезпечному) перерізі.

– виконати перевірочний розрахунок підшипників на довговічність з умов динамічної вантажопідйомності.

2. Для тихохідного двоопорного валу редуктора:

 – виконати проектний розрахунок, попередньо підібрати підшипники для опор.

4.1. Вихідні дані до розрахунку

Для зручності використання  всі вихідні сформуємо і зведемо у табл. 4.1. 
Таблиця 4.1. Вихідні дані до розрахунку валів редуктора

	№№

з/п
	Найменування даних
	Позначення та 

одиниці вимірювань
	Значення 
	Джерело отримання

	1
	2
	3
	4
	5

	1. 
	Обертальний момент на швидкохідному валу
	Т1,  Н∙м
	33,059
	Розд. 1, 3

	2. 
	Обертальний момент на тихохідному валу
	Т2,  Н∙м
	125,707
	Розд. 1, 3

	3. 
	Діаметр ділильного кола шестерні
	d1, мм
	26,644
	Розд. 3

	4. 
	Ширина вінця шестерні
	b1, мм
	25
	Розд. 3


Продовження табл. 4.1.
	1
	2
	3
	4
	5

	5. 
	Зовнішні зусилля, що діють на вал:
	
	
	

	6. 
	– колова сила у зубчастому зачепленні
	Ft1, Н
	1701,966
	Розд. 3

	7. 
	– радіальна сила у зубчастому зачепленні
	Fr1, Н
	633,304
	Розд. 3

	8. 
	– осьова сила у зубчастому зачепленні
	Fa1, Н
	361,764
	Розд. 3

	9. 
	– сила, яка діє на вал від пасової передачі
	Fв, Н
	1876,421
	Розд. 2

	10. 
	– сила, яка діє на вал від муфти, що з’єднує його з валом  електродвигуна (у відсутності пасової передачі)
	Fмф, Н
	186,247
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– діаметр центрів пальців МПВП, мм

	11. 
	Колова швидкість  
	V, м/с 
	2,937
	Розд. 3

	12. 
	Ширина веденого шківу клинопасової передачі
	М, мм
	-
	Розд. 2

	13. 
	Матеріал валу-шестерні
	такий же, як і матеріал зубчастих коліс

	14. 
	Термообробка
	для сталей 40, 45, 50
	покращення або нормалізація

	15. 
	
	для сталей 12ХН3А, 18ХГТ, 20ХН
	цементація

	16. 
	Робоча температура 
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4.2. Проектний розрахунок валів

4.2.1. Розрахунок діаметрів вихідних кінців валів.

Діаметр вихідного кінця валу розраховується по залежності: 
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(4.1)

де [(] – знижені значення допустимого напруження на кручення, яке для валів редукторів приймають у межах: [(]=15...30 МПа. Для вихідних кінців швидкохідних валів приймають [(]=15 МПа, тихохідних валів – [(] = 30 МПа, для проміжних ділянок валів  –  [(] = 20…25 МПа.

Приймаючі відповідні значення [(] розраховуємо діаметри вихідних кінців валів за залежністю (4.1):

– швидкохідного валу:
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 16,327  мм.

– тихохідного валу:
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 27,57 мм.


За таблицею нормальних лінійних розмірів (табл. А. 17 додатку А [10]), округлюючи розрахункові значення діаметрів до найближчих більших стандартних, отримуємо:  
dв1  = 17 мм.
dв2  = 28 мм.
4.2.2. Розрахунок діаметрів валів під підшипники.

Посадкові діаметри валів під підшипники розраховуємо з врахування запасу діаметрального розміру під упорні буртики для кілець підшипників за формулами:

dп1 = dв1 +(5...10 мм)= 17  +  8  = 25 мм; 

dп2 = dв2 + (5...10 мм)= 28  +  7 = 35 мм.

Зауваження: остаточні значення діаметрів 
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 валів під підшипники повинні бути кратним 5-ти.

4.2.3. Попередній вибір типу підшипника для валу.

Для опор валів циліндричних коліс редукторів рекомендується [3, 10] надавати перевагу радіальним однорядним кульковим підшипникам, як найменш коштовним і простим в експлуатації. Їх застосування можливе для опор валів в механізмах, коли осьове навантаження складає менш 35% від сумарного радіального навантаження, тобто: 
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Якщо осьове навантаження перебільшує 35% від сумарного радіального навантаження, тобто: 
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рекомендується застосовувати радіально-упорні підшипники, причому, при частотах обертання до 1000...1200 об/хв. рекомендується використовувати конічні роликопідшипники, а при високих частотах обертання – шарикові радіально-упорні підшипники.

Виходячи з приведених міркувань для обох валів обираємо радіальні шарикові (радіально-упорні роликові, радіально-упорні шарикові) підшипники за розрахованими значення діаметрів (табл. 1...3 [11]) і приводимо табличні значення обраних підшипників у таблиці 4.2:

Таблиця 4.2. Параметри підшипників для опор валів редуктора

	Вал
	Тип підшипника
	d,

мм
	D,

мм
	В(T),
мм
	
[image: image87.wmf]o

a

 (e)
	(Y)
	C0r, Н
	Cr, 

Н

	Швидкохідний
	36205
	25
	52
	15
	12
	
	9240
	13100

	Тихохідний
	36207
	35
	72
	17
	12
	
	18100
	24000


Примітка. Дані приведені у дужках – для конічних роликовихі радіально-упорних підшипників.
4.3. Розробка компонувального ескізу і розрахунок лінійних розмірів швидкохідного  вала 

4.3.1. Розробка компонувального ескізу валу. 

Компонувальний ескіз валу розробляємо на основі загальної кінематичної схеми приводу (див. рис. 1.1). Вказаний ескіз приведемо на рис.  4.1. 
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Рис. 4.1. Компонувальний ескіз швидкохідного валу циліндричного редуктора

Підшипники встановлюємо при дії осьових навантажень за схемою “в розпір”, як представлено на рис. 4.1. Всі лінійні розміри валу попередньо проставляємо у загальному вигляді.

4.3.2. Розрахунок конструктивних розмірів  валу. 

4.3.2.1. Довжина вихідного кінця швидкохідного валу циліндричної передачі визначається:

– при відсутності пасової передачі для посадки муфти:

 lМБ = 1,5 dв1 = 1,5*17=25,5мм;

4.3.2.2. Довжина проміжної ділянки швидкохідного валу циліндричної передачі [10]:
lКБ = 1,4 dп1 = 1,4*25  = 35мм.

4.3.2.3. Зазор між торцями підшипників та торцем зубців шестерні визначається [10] як сума двох величин е1 + е, де е1  = (8...12) мм – відстань від внутрішньої стінки корпуса до торця деталі, яка обертається. Приймаємо  е1 = 10 мм; е – відстань від торця підшипника кочення до внутрішньої стінки корпусу редуктора; ця відстань залежить від колової швидкості обертання шестерні і визначається наступним чином:

– е = (8...10) мм при швидкості V  < 3 м/с;
– е = 0 мм при швидкості V  = 3...5 м/с;
– е = 3…5 мм при швидкості V  >5 м/с.

При заданій коловій швидкості V =  2,937  м/с приймаємо е = 9, тоді  е1 + е =10+  10  = 20мм.

4.3.2.4. Діаметр упорного буртика: 

dб = dп1 + (5...10 мм) = 25+8=33  мм.
4.3.2.5. Координати розташування сил відносно центру опор визначаються (див. компонувальний ескіз на рис. 4.1):

l = 
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=40 мм;    
Після виконання п.п. 4.2.2.5 виконуємо ескізну компоновку редуктора, яка відповідно до рекомендацій  [5] виконується у масштабі 1:1 в графічному редакторі Компас 3D на листі формату А1. По результатам ескізної компоновки визначаються всі інші лінійні розміри валу, потрібні для подальших його розрахунків.
4.3.2.6. Викреслюємо розрахункову схему (рис.4.2) і визначаємо відстані від торців підшипників до точок прикладення опорних реакцій: 

– для  шарикових  радіальних підшипників:
а = 0,5(B, 

де
 B – ширина підшипника (див. табл. 4.1); 

– для  шарикових  радіально-упорних підшипників:
а = 0,5([B + 0,5((d + D) tg(],   

де
d, D – діаметри, відповідно, внутрішнього і зовнішнього кілець підшипника (див. табл. 4.1); 

( – кут нахилу доріжки кочення шарикового радіально-упорного підшипника (див. табл. 4.1);
Для нашого випадку приймаємо:
а =0,5*(15+0,5(25+52)tan12)= 6,591 мм.

4.3.2.7. Відстань від точок прикладення опорних реакцій до точки прикладення сил у зачепленні (див. рис. 4.2).

l( =l -a+B/ 2= 40 – 6,591 + 15 / 2 = 40,909 мм = 0,40 м.

4.3.2.7. Відстань від точки прикладення опорної реакції до точки прикладення сили, яка діє на вал від клинопасової передачі (якщо на ведучому валу встановлено муфту, то сила, яка діє від муфти на вал не враховується):
с=lМБ / 2 + lКБ - B+a= 25,5 / 2 +  35 - 15 + 6,591  =39,341 мм =0,39 м.
4.4. Розрахунок валу на складний опір
4.4.1. Визначення згинального моменту у вертикальний площині 
[image: image93.wmf]XZ

.  

Попередньо приймаємо значення консольної сили 
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:

– при наявності пасової передачі 
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(див. табл.4.1);
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Рис. 4.2. До розрахунку валу на складний опір

– у відсутності пасової передачі 
[image: image97.wmf]KÌÔ

FF

=

. Попередньо обрати муфту МПВП для з’єднання вхідного кінця валу з валом електродвигуна і розрахувати значення
[image: image98.wmf]ÌÔ

F

за формулою, приведеною у табл. 4.1.

4.4.1.1. Визначаємо опорні реакції у площині 
[image: image99.wmf]XZ

.  
Припускаючи, що реакції RAZ  та  RBZ  направлені вниз в вертикальній площині 
[image: image100.wmf]XZ

, та уявляючи вал за двохопорну балку, знаходимо величини реакцій з рівнянь рівноваги валу.
Сума моментів навколо точки В:
(МВ = 0;  FК (c + 2 l() + RAZ 2 l(- Ft1 l(= 0, 

звідкіля:
RAZ =
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Сума моментів навколо точки А:

( МА = 0;  
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звідкіля:
RBZ = 
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Перевірка  
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тобто, опорні реакції визначені правильно.
4.4.1.2. Побудова епюр згинаючих моментів у вертикальній площині X-Z . 
Розбиваємо балку на ділянки:

1 ділянка :  0 ( х1( l( ( 0 ( х1 ( 0,40          (від т. В до т. D)

МZ1 = -RBZ  ( х1;
х1= 0;          MZ1=941,778*0,40 = 376,711;

х1 =         ;   MZ1=МZD= 376,711  =  376,711 Н(м.

2 ділянка : 0 ( х2 ( с ( 0 ( х2 ( 0,39        (від т. С до т. А);

МZ2 = - FК( х2;
х2 = 0 ;       МZ2 =  -186,247*0,39 = -72,636 ;

х2 =  0,39        ; МZ2 =  -72,636  =  -72,636  Н(м.

3 ділянка :  0( х3 ( l( (0( х3( 0,40        (від т. А до т. D);

МZ3 = -FК ((c + х3) - RAZ ( х3;
х3 = 0; МZ3 = - 186,247*(0,39+0,40)-573,940  =  -721,075         Н(м;
х3 =        ;  МZ3 = МZD=  -721,175 =  -721,075 Н(м.
По розрахованим координатам будуємо епюру МZ  згинального моменту у вертикальній площині та проставляємо значення її координати z у характерних точках на рис. 4.2.

4.4.2. Визначення згинального моменту у горизонтальній площині 
[image: image106.wmf]XY

.  

4.4.2.1. Визначаємо опорні реакції у площині X-Y.  Припускаючи, що реакції RAY  та RBY  направлені вгору в горизонтальній площині 
[image: image107.wmf]XY

, та уявляючи вал за двохопорну балку, знаходимо їх величини з рівнянь рівноваги валу.
Сума моментів навколо точки В:
(МВ=0;   -RAY (2(l(+Fr1(l(+Fa1(d1/2=0;
звідкіля:
 RAY =
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 Сума моментів навколо точки А:
(МА= 0;  RВY2l( -Fr1(l(+Fa1( d1/2=0;

RВY =
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Перевірка  
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   RAY -Fr1+RВY =  6875,258 - 1701,966 + (-5173,292) = 0
тобто, опорні реакції визначені правильно.
4.4.2.2. Побудова епюр згинаючих моментів у горизонтальній площині X-Y .

Розбиваємо балку на ділянки:

1 ділянка: 0 ( х1( l( ( 0( х1 ( 0,40       (від точки В до т. D) 
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2 ділянка: 0 ( х2( l(  ( 0( х2 ( 0,40       (від т. А до т. D)
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4.2.3. Визначення повного моменту.  
Повний моменту згину Ми валу в кожній з характерних точок А, B, C, D визначається, як сума квадратів моментів у горизонтальній та вертикальній площинах:
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По розрахованим координатам будуємо епюру сумарних моментів на рис. 4.2. Визначаємо найбільш небезпечний переріз валу з умов міцності на згин – це переріз у точці D, тому що, в ній максимальний момент згину 
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4.4.4. Визначення приведеного моменту.  
Приведеного момент, який враховує сумарний момент згину та момент кручення, тому для його визначення спочатку будуємо епюру моменту кручення. При побудові цієї епюри значення моменту кручення приймається рівним обертальному моменту Т1, взятому з протилежним знаком, тобто: Т1= -МX = ___Н(м (епюра Мх на рис 4.2) 

Приведений момент у точках за четвертою теорією міцності у всіх перерізах дорівнює:
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По розрахованим координатам будуємо епюру приведених моментів на рис. 4.2. Визначаємо найбільш небезпечний переріз валу – це переріз у точці D, тому що, в ній найбільший приведений момент згину 
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4.4.5. Визначення мінімально необхідного діаметру валу у небезпечному перерізі.  
Як встановлено вище, найбільш небезпечним перерізом є періріз валу у точці D. Визначаємо мінімально необхідний діаметр у небезпечному перерізі за четвертою теорією міцності:
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(4.2)

де  ((0( – допустиме напруження для валу:

– для валів зі сталей 40, 45, 50 за табл. А2 додаток А [10])  ((0( = 95 МПа;

– для валів з легованих сталей 12ХН3А, 18ХГТ та ін. ((0( = 130 МПа;

За формулою (4.2) маємо:
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Небезпечний переріз валу в точці D знаходиться під шестернею, тому міцність валу буде забезпечено, якщо отримане значення діаметра 
[image: image131.wmf]d

 буде менше ніж діаметр впадин зубців шестерні, тобто: 
d (  df1;





(4.3)  
Якщо нерівність (4.3) не виконується, то необхідно, за погодженням з керівником проекту, зміцнити вал, обравши більш міцний матеріал, або збільшити його діаметр у небезпечному перерізі. 
4.5. Перевірочний розрахунок валу на втомну міцність
4.5.1 Додаткові вихідні дані до розрахунку валу на втомну міцність
Границя втомної міцності матеріалу вала по нормальним і дотичним напруженням:

1) для сталей 40, 45, 50:

 – границя втомної міцності при симетричному циклу навантажень по нормальним напруженням: σ-1=270 МПа;

– границя втомної міцності при симетричному циклу навантажень по дотичним напруженням: τ-1=150 МПа;

– коефіцієнт чутливості до асиметрії циклу напружень:

- при згині – 
[image: image132.wmf]s
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- при крученні – 
[image: image133.wmf]t
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2) для сталей 12ХН3А, 18ХГТ, 20ХН:

– границя втомної міцності при симетричному циклу навантажень по нормальним напруженням: σ-1=450 МПа;

– границя втомної міцності при симетричному циклу навантажень по дотичним напруженням: τ-1=250 МПа;

– коефіцієнт чутливості до асиметрії циклу напружень:

- при згині – 
[image: image134.wmf]s
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=0,15;

- при крученні – 
[image: image135.wmf]t
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=0,1;

– режим роботи валу:

- для парних варіантів – реверсивний;

- для непарних варіантів – нереверсивний;
– допустимий запас втомної міцності для редукторних валів [n]=1,8 [5].

Небезпечним вважаємо переріз, який проходе через точку D, в якому діють:

–  згинаючий сумарний момент: 
[image: image136.wmf]D
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– крутний момент: ТD=        Н·м.

У небезпечному перерізі валу-шестерні діє концентратор напружень – «зубчасте колесо».

4.5.3. Перевірка запасу втомної міцності у небезпечному перерізі.

 Запас втомної міцності у будь якому перерізі визначається за умовою:
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(4.4)

де 
[image: image138.wmf],
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 – коефіцієнти запасу втомної міцності, відповідно, по нормальним і дотичним напруженням, які визначаються за залежностями:
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де 
[image: image141.wmf],
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 – ефективні коефіцієнти концентрації напружень, відповідно, по нормальним і дотичним напруженням, які визначаються в залежності від типу концентратора напружень за таблицями;
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 – амплітудні значення, відповідно, нормальних і дотичних напружень у матеріалі валу;
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– середні значення, відповідно, нормальних і дотичних напружень у матеріалі валу.
Ефективні коефіцієнти концентрації напружень визначаються:

– у відсутності поверхневого зміцнення (при термообробці покращення або нормалізація) за залежностями:
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де

[image: image146.wmf],
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 – коефіцієнти концентрації для полірованого зразка при даному концентраторі; за табл. 5.13 [5] : 
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 – коефіцієнти стану поверхонь при Ra=1,25 мкм (шорсткість поверхонь валу за табл. А4 [10]) за табл. А10 додатку А [10] приймаємо 
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, а масштабні коефіцієнти для валів у діапазоні діаметрів 25...70 приймемо 
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 за табл. А12 Додатку А [10];

– при наявності поверхневого зміцнення (при термообробці цементація) за залежностями:
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де

[image: image154.wmf]b

 – коефіцієнт впливу поверхневого зміцнення на  за табл. 5.17 [5]: 
[image: image155.wmf]b
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Остаточно визначаємо ефективні коефіцієнти концентрації напружень за формулами (4.7)-(4.8) для валіз з термообробкою покращення або нормалізація або за формулами (4.9)-(4.10) для цементованих валів:
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Визначаємо середні і амплітудні значення напружень циклу:

– по нормальним напруженням згину:
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– по дотичним напруженням:


- для реверсивних валів:
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- для нереверсивних валів:
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Визначаємо запас втомної міцності валу по нормальним і дотичним напруженням у небезпечному перерізі по залежностям (4.5), (4.6):
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Загальний запас втомної міцності валу у перерізі D за залежністю (4.4):
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Висновки: 

1. Потрібний запас втомної міцності валу у перерізі D забезпечується.
2. Розрахований вал відповідає умовам міцності и витривалості при дії прикладених до нього навантажень.

4.6. Перевірочний розрахунок підшипників на довговічність

Оскільки розміри валу визначені остаточно, необхідно перевірити умову забезпечення довговічності обраних підшипників (див. табл. 4.2).

4.6.1. Вихідні дані до розрахунку.

– посадочний діаметр вала під підшипники (див. табл. 4.2) 
[image: image166.wmf]ï1
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– частота обертання валу (див. табл. 4.1) n1=         об/хв;

– потрібна довговічність (див. табл. 4.1)  LhZ = 40000 годин.

4.6.2. Розрахунок сумарних радіальних зусиль у опорах валу. 

– у опорі А:
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– у опорі В:
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4.6.3. Визначення осьових складових навантажень, обумовлених дією сумарних радіальних зусиль на радіально-упорні підшипники.

Для роликових радіально-упорних підшипників ці силі розраховуються за  залежностями:
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Для шарикових радіально-упорних підшипників спочатку розраховуємо попередні значення допоміжних коефіцієнтів:
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де

[image: image173.wmf]0
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– стична вантажопідйомність підшипника (див. табл. 4.2.).

Остаточно визначаємо осьові складові від дії сумарних радіальних зусиль у обох опорах за формулами:
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4.6.4. Визначення сумарних осьових навантажень на підшипники.

Значення осьових навантажень в залежності від схеми навантаження визначаються з допомогою таблиці табл. 5 [11].

Для нашого випадку значення визначаються за залежностями:

Для лівої опори

R aА=                                        =      H
Для правої опори

R aВ =                                       =      H
Таким чином, повні навантаження на підшипники:

– лівого   R rА =              H,   R aА =         H;
– правого R rВ =             H,   R aВ =         H.

4.6.5. Визначення коефіцієнтів радіального та осьового навантаження.

4.6.5.1. Для конічних радіально-упорних підшипників:
Визначаємо співвідношення
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, де значення е – з табл. 4.1, то для цих підшипників коефіцієнти радіального і осьового навантаження приймаються рівними:

ХА = 1;  УА= 0;  ХВ = 1;  УВ= 0.

Якщо ж 
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, то коефіцієнти радіального і осьового навантаження приймаються: коефіцієнти Х=0,4 для всіх однорядних підшипників, а значення коефіцієнтів Y береться з табл. 4.2 для конкретного обраного підшипника, тобто:

ХА =0,4;  
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Зауважимо, що співвідношення 
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 може мате різне значення для опор одного і того ж валу, наприклад: 
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, тоді, коефіцієнти 
[image: image187.wmf]X

 і 
[image: image188.wmf]Y

 визначаться відповідно:

ХА =0,1;  УА = 0 ;  ХВ =0,4 ;  УВ  – за табл. 4.2.
4.6.5.2. Для шарикових радіальних або радіально-упорних підшипників.  
Визначаємо співвідношення
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По значенню цих співвідношень за табл. 4 [11] уточнюємо попереднє прийняті коефіцієнти 
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Визначаємо співвідношення
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Якщо 
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, то для цих підшипників коефіцієнти радіального і осьового навантаження приймаються рівними:

ХА = 1;  УА= 0.

ХВ = 1;  УВ= 0.

Якщо ж 
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, то коефіцієнти радіального і осьового навантаження приймаються за табл. 4 [11] в залежності від значення еА або еВ: 

ХА =              ;  УА =               .

ХВ =              ;  УВ =               

4.6.6. Визначення еквівалентних динамічних навантажень
Еквівалентні динамічні навантаження визначаються по залежності:

R E = (XVR r + YR a) K б · К Т,



(4.7)

де

[image: image200.wmf]r
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 і 
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 – повне радіальне і осьове навантаження на відповідний підшипник; 


V – коефіцієнт кільця; приймається V=1, якщо обертається внутрішнє кільце підшипника і V=1,2, якщо обертається зовнішнє кільце табл.6 [11]. Для нашого випадку приймаємо: V=1.

Кб –  коефіцієнт безпеки, значення якого приймається в залежності від характеру навантаження в межах  Кб=1,0…1,5 при постійному навантаженні, або навантаженні з легкими або помірними поштовхами, вібрацією і короткочасними перевантаженнями до 150% від номінального.  Вважаючи навантаження приводу з помірними поштовхами і короткочасними перевантаженнями до 150% від номінального, приймаємо К б =1,3;
КТ – температурний коефіцієнт, який враховує теплові умови роботи підшипника; приймають: КТ  = 1,0 при t ≤ 100ºC; КТ  = 1,05…1,25 при 1000C<t < 200ºC. для нашого випадку приймаємо: КТ=____.

По залежності (4.7) розраховуємо еквівалентні навантаження обох підшипників:

R EА=(XАVR rА+YАR aА)K бК Т=(                          +             ) =           Н

R EВ=(XВVR rВ+YВR aВ)K бКТ=(                          +             ) =           Н

4.6.7. Перевірка довговічності підшипників.

Перевірку довговічності підшипників виконуємо по найбільш навантаженому з них за залежністю: 
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(4.8)

де
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– найбільше з двох обчислених еквівалентних навантажень, яке визначаємо:
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 – емпіричний показник степені; для шарикових підшипників 
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Перевіряємо виконання умови (4.8):
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Висновок: потрібна довговічність обраних підшипників забезпечується.

Зауваження: якщо потрібна довговічність не забезпечується, то, за погодженням з керівником проекту, необхідно взяти підшипник більш важкої серії з підвищеною динамічною і статичною вантажопідйомністю і виконати повторний перевірочний розрахунок.

5. РОЗРАХУНОК З’ЄДНАНЬ ДЕТАЛЕЙ І СКЛАДАЛЬНИХ ОДИНИЦЬ

5.1. Вибір шпонок і їх перевірка на зминання і зріз

5.1.1. Завдання і вихідні дані до розрахунку.
Вибрати і розрахувати два шпонкових з’єднання з призматичною шпонкою (рис. 5.1):

– для з’єднання швидкохідного валу редуктора з валом електродвигуна з допомогою муфти с пружними неметалевими елементами, або для з’єднання цього ж валу з веденим шківом клинопасової передачі;

– для з’єднання тихохідного валу редуктора із посадженим на нього зубчастим (черв’ячним) колесом.

[image: image210.jpg]i




Рис. 5.1. Схема і параметри шпонкового з’єднання з призматичною шпонкою 

Для швидкохідного і тихохідного валів по таблиці А15 [10] обираємо відповідні шпонки з параметрами, приведеними в таблиці 5.1. 

Таблиця 5.1 – Параметри шпонок для валів приводу
	Діаметр вала, мм
	Переріз шпонки, мм
	Довжина шпонки

l, мм
	Глибина шпонкового пазу, мм

	
	b
	h
	
	на валу,

t1
	у маточині валу,

t2

	Вихідного кінця швидкохідного валу dВ1
	
	
	
	
	
	

	Посадочний тихохідного валу під зубчасте (черв’ячне) колесо  d2
	
	
	
	
	
	


Виконаємо перевірку на зминання шпонки:
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(5.1)
де 
[σзм] – допустиме напруження на зминання. В редукторах для шпонок із сталі 45 приймають при середньому режимі роботи, обирають у межах [σзм] = 110…190 МПа [1]. Приймаємо: [σзм] =140 МПа;

Т – обертальний момент на валу, Н∙м;

 
d – діаметр валу, мм; 

l – робоча довжина шпонки, мм; 

h – висота перерізу шпонки, мм; 

t1 – глибина шпонкового пазу у валу, мм.
Перевірочний розрахунок шпонок обох валів на зминання по формулі (5.1):
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Таким чином, обидві шпонки задовольняють умовам міцності на зминання.

5.2. Вибір і перевірочний розрахунок муфти 

Для з’єднання вала двигуна зі швидкохідним валом редуктора (або для з єднання вихідного валу приводу з валом робочого органу) по таблиці 36, 37 [5] обираємо втулково-пальцеву муфту з пружними елементами (МПВП), основні параметри якої показані на рис. 5.1. 
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Рис. 5.1. Параметри втулково-пальцевої муфти

Вибір здійснюємо по величині обертального моменту, що передається валом і заносимо параметри обраної муфти до табл. 5.2.

Таблиця 5.2 – Параметри втулково-пальцевої муфти 

	Обертальний момент,

Т, Н∙м
	Діаметр валу,

d, мм
	Діаметр центрів пальців,

D1, мм
	Кількість пальців,

z
	Діаметр пальця, dП, мм
	Робоча довжина втулки

	
	
	
	
	
	l1, мм
	s, мм
	LВТ= l1-s,

мм

	33,059
	
	71
	6
	10
	19
	4
	15


Виконуємо перевірочний розрахунок муфти на зминання пружних елементів за умовою:
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(5.2)

де Т – обертальний момент на валу, Н·м;

z – число пальців (табл. 36, [5]);
D1 – діаметр розташування пальців, мм;

dП – діаметр пальців, мм;

lвт – довжина пружного елементу, мм;

[σзм] = 2 МПа – допустиме напруження зминання матеріалу гумових втулок.
Перевіряємо втулки на зминання, використовуючи формулу (5.2):
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Таким чином, при діючому обертальному моменті, міцність втулок муфті забезпечується.
6. СКЛАДАННЯ І МАЩЕННЯ РЕДУКТОРА
6.1. Порядок  складання редуктора
Перед складанням внутрішню поверхню корпусу редуктора ретельно обчищають і покривають її малостійкою фарбою.

Складання виконують відповідно до складального креслення. Відповідно до ГОСТ 2.102-68 складальне креслення – це документ, що містить зображення виробу та інші дані, потрібні для його складання (виготовлення) і контролю.

Складання редуктора розпочинають з вузлів валів. На ведучий вал надівають маслозатримувальні кільця і підшипники, які попередньо нагрівають в маслі до температури 80...100 0С.

У ведений вал закладають шпонку___х___х___ і запресовують колесо до упору в буртик валу. Потім надівають розпірну втулку, маслозатримувальні кільця і монтують підшипники (теж попередньо нагріті в маслі).

Зібрані вали вкладають в основу корпусу і надівають кришку редуктора, попередньо змастивши поверхні стиків кришки і корпусу спиртовим лаком. Для центрування кришки до корпусу їх монтують за допомогою двох штифтів. Після цього затягують болти, що кріплять кришку до корпусу.

Далі на ведений вал надівають розпірне кільце, в камери підшипників кладуть пластичне мастило, монтують кришки підшипників з комплектом металевих прокладок для регулювання.

Перед монтуванням наскрізних кришок в проточки запресовуються ущільнюючи манжети або закладаються повстяні ущільнення, які попередньо пропитують гарячим маслом. Перевіряють крутінням валів відсутність заклинювання підшипників (вали повинні крутитися від зусилля руки) і закріплюють кришку гвинтом.

Далі загвинчують пробку маслозливного отвору з прокладкою і маслопокажчик. Заливають в корпус масло і закривають оглядове вікно кришкою з болтами. Складений редуктор обкатують і випробують на стенді відповідно до програми, що встановлена технічними умовами.
6.2. Розрахунок кількості мастила та опис мащення редуктора

Стале мащення всіх вузлів тертя редуктора найбільш придатним мастильним матеріалом сприяє збільшенню ККД, зменшуванню зношуванню деталей та захисту їх від корозії, зниження внутрішніх навантажень, відведенню тепла і, як наслідок , найбільш ефективному використанню редукторів.

Система мащення редуктора звичайно складається з двох систем: системи мащення зубчастих передач і системи мащення підшипників.

Існує класифікаційна схема систем мащення установлена ГОСТ 20765-75.За видом мастильного матеріалу розподіляються з рідкими та пластичними матеріалами, а за способом змащування – на індивідуальні і централізовані.

Залежно від умов роботи системи мащення розрізняють безперервне, періодичне, ресурсне, попереднє, передпускове і інші.

 Для нашого випадку обираємо безперервне мащення способом занурення.

6.2.1. Розрахунок глибини занурення коліс у мастило. 

Відповідно до рекомендації табл. 10.1 [8], знаходимо глибину занурення коліс редуктора становить:

– для зубчастих і черв’ячних редукторів, якщо занурюється тихохідне колесо:

hм=0,125d2, 





(6.1)

–  для зубчастих і черв’ячних редукторів, якщо занурюється швидкохідне колесо (черв’як):

hм=2hЗ, 





(6.2)

де
d2 – ділильний діаметр колеса редуктора;


 hЗ – висота зуба зубчастої (черв’ячної передачі).
Для нашого випадку приймаємо по залежності (6. ):

hм=               =               мм. 

6.2.1. Розрахунок потрібного об’єму мастильної ванни. 

Фактичний об’єм масляної ванни розраховується по формулі:
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(6.3)

де 
[image: image218.wmf]0

b

– зазор між днищем корпуса редуктора і зубчастим (черв’ячним) колесом, яке занурюється; визначаємо зі складального креслення редуктора (компонувальної таблиці) : 
[image: image219.wmf]0
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– площа основи масляної ванни редуктора. Цей параметр вираховується виходячи з реальних розмірів редуктора, які беруться зі складального креслення редуктора по формулі:
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де
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-

довжина внутрішнього прорізу корпусу редуктора, беремо зі складального креслення редуктора: 
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ширина внутрішнього прорізу корпусу редуктора, беремо зі складального креслення редуктора: 
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Визначаємо площу основи масляної ванни редуктора по залежності (6.4):
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Остаточно потрібний об’єм масляної ванни редуктора по залежності (6.3):
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