


  EQ Задание

Спроектировать привод.

Мощность на ведомом валу – P=11 кВт.

Частота вращения ведомого вала – n2=250 мин -1.

Срок службы механизма – L=5 лет.

Коэффициент загрузки механизма:

В течение суток – Kс=0,8.

В течение года – Kг=0,9.

Продолжительность включения – ПВ%=30%.

Режим работы – 1.

Тип привода – нереверсивный.

Схема привода

[image: image1.jpg]1

N M





Содержание

31.
Выбор электродвигателя и расчет основных параметров привода.


32.
Расчет зубчатой передачи.


93.
Расчет валов.


114.
Расчет размеров шестерни колеса и корпуса редуктора.


125.
Расчет валов на усталостную прочность.


216.
Расчет подшипников.





Расчет зубчатой передачи.
1. Выбор электродвигателя и расчет основных параметров привода.

Выбор электродвигателя.

Требуемая мощность электродвигателя.
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 EMBED Equation.3  [image: image3.wmf]
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- общий КПД привода.


[image: image6.wmf]0

h

= 
[image: image7.wmf]1

h



 EMBED Equation.3  [image: image8.wmf]2

h

2
где:
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- КПД зубчатой передачи,
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- КПД одной пары подшипников качения, примем 
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= 11,45 кВт.

Выбираем электродвигатель серии 4А по ГОСТ 19523-81 – электродвигатель  4А160М6 с мощностью Pэ=15 кВт, частотой вращения  nc=1000 мин-1 и скольжением S=2.8%.

Частота вращения вала двигателя.
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= 972 мин -1.

Передаточное число привода.
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Передаточное число зубчатой передачи.

Выбираем ближайшее стандартное значение. 
Примем u = 4.

Частоты вращения валов.

n1 = 972 мин -1.
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= 243 мин -1.
Мощности на валах.

P1 = PТР = 11,45 кВт.
P2 = P1·
[image: image20.wmf]0

h

= 11,45 · 0.9605 = 11 кВт.
Крутящие моменты на валах.

Т1 = 9550
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Т2 = 9550
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2. Расчет зубчатой передачи.

Выбор материалов зубчатых колес.

Определим характерные размеры сечений заготовок.
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Диаметр заготовки колеса

dk  =  u · Dm = 4 · 60,8 = 243,3 мм

Выбираем материалы зубчатых колес. Принимаем для колеса и шестерни – сталь 45, термообработку – улучшение, твердость поверхности зуба шестерни 269…302 HB, Dm1 = 80 мм, твердость поверхности зуба колеса 235…262 HB, Sm1 = 50 мм. Средние значения твердости зуба шестерни и колеса

HB1=0.5·(HB1max+HB1min)= 0.5·(269+302)=285.5

HB2=0.5·(HB2max+HB2min)= 0.5·(235+262)=248.5
Определение допускаемых напряжений.

Расчет допускаемых контактных напряжений

Определяем по формуле
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Пределы контактной выносливости найдем по таблице 2.1.
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Коэффициенты безопасности по таблице 2.1.

SH1 = 1.1, SH2 = 1.1
Коэффициенты долговечности

KHLj = 
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Базовые числа при действии контактных напряжений  по таблице 1.1.

NH01 = 23.5·106, NH02 = 16.8·106
Эквивалентные числа циклов напряжений

NHEj = μh·NΣj
Где μh = 0.5 – коэффициент эквивалентности для среднего нормального режима работы (табл. 3.1.)

Суммарное число циклов нагружения

NΣ1 = 60·n1·c·th, NΣ2 = 
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Где c = 1, th – суммарное время работы передачи.

th = 365·L·24· Kг · Kс ·ПВ
где ПВ = 0.01·ПВ%

В результате получим:

th = 365·12·24·0.9·0.8·0.01·30 = 22706 ч.

NΣ1 = 60·972·1·22706 = 1.32·109
NΣ2 = 
[image: image32.wmf]9
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 = 3,31·108
NHE1 = 0.5 · 1.32·109 = 6,62·108
NHE2 = 0.5 · 3,31·108 = 3,31·107
Поскольку NHE1 > NH01, и NHE2 > NH02 то примем KHL1 = 1, KHL2 = 1.

Определим контактные напряженности для шестерни и колеса.
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Допускаемые контактные напряжения для косозубой передачи
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Условие 
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Допускаемые напряжения изгиба
Определяем по формуле
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Используем таблицу 4.1. Пределы изгибной выносливости зубьев:

σF lim1 = 1.75·HB1 = 1.75·285.5 = 499.63 МПа
σF lim2 = 1.75·HB2 = 1.75·248.5 = 434.88 МПа
Коэффициенты безопасности при изгибе:

SF1 = 1.7, SF2 = 1.7, 
Коэффициенты учитывающие влияние двухстороннего приложения нагрузки, для реверсивного привода (таблица 4.1):

KFC1 = 0.65, KFC2 = 0.65 
Коэффициенты долговечности

KFLj = 
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Где qj – показатель степени кривой усталости (по таблице 3.1):

q1 = 6, q2 = 6;

NF0 = 4·106 – базовое число циклов при изгибе.

Эквивалентное число циклов напряжений при изгибе

NFEj = μFj·NΣj,

Где μF1 = 0.3, μF2 = 0.3 – коэффициенты эквивалентности (по таблице 3.1) для среднего нормального режима работы, тогда

NFE1 = 0.3·1.32·109 = 39,7·107
NFE2 = 0.3·3,31·108 = 9,9·107
Поскольку NFE1 > NF0 и NFE2 > NF0 то принимаем KFL1 = 1 и KFL2 = 1.

Определим допускаемые напряжения изгиба для шестерни и колеса.

σFP1 = 
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Проектный расчет передачи.

Межосевое расстояние
aw = Ka · (u+1) 
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где Ka = 410 для косозубых передач.

Коэффициент ширины зубчатого венца выберем по ГОСТ 2185-66:

Ψab = 0.4

На этапе проектного расчета выберем значение коэффициента контактной нагрузки KH = 1.2. Тогда:

aw = 410 · (4+1) 
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Выберем стандартное значение ГОСТ 2185-66 (таблица 6.1)

aw = 160 мм.

Модуль числа зубьев колес и коэффициенты смещения
Рекомендуемый диапазон для выбора модуля

mn = (0.01…0.02) · aw = (0.01…0.02) ·160 = 1.6…3.2 мм.

Выберем стандартный модуль ГОСТ 9563-60

mn = 2 мм.

Для косозубых передач суммарный коэффициент смещения

xΣ = 0

Предварительное суммарное число зубьев определяем по формуле

Z’Σ = 
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Где β1 = 12º для косозубых передач

Тогда

Z’Σ = 
[image: image46.wmf]2160cos12
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Полученное число округлим до ближайшего целого

ZΣ = 157

Определим делительный угол наклона зуба

β = arccos
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Число зубьев шестерни

Z1 = 
[image: image49.wmf]Z
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= 31,4
Округлим до ближайшего целого

Z1 = 31
Число зубьев колеса

Z2 = ZΣ - Z1 = 157 – 31 = 126
Фактическое передаточное число

uф = 
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При u≤4.5 отличие фактического передаточного числа от номинального должно быть не больше 2.5 %.

Δu = 100
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Поскольку Z1 > 17, примем коэффициенты смещения

x1 = 0, x2 = 0.

Ширина зубчатых венцов и диаметры колес

Ширина зубчатого венца колеса

bw2 = Ψab ·aw = 0.4·160 = 64 мм

Округлим до ближайшего значения по ГОСТ 6636-69

bw2 = 65 мм

Примем ширину зубчатого венца шестерни

bw1 = 70 мм

Делительные окружности

dj = 
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d1 = 
[image: image53.wmf]0
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= 63 мм, d2 = 
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Окружности вершин зубьев: daj = dj +2·m·(1+xj-Δy), 

где Δy = xΣ - 
[image: image55.wmf]m
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da1 = 63+2·2 = 67 мм, da2 = 257+2·2 = 261 мм.

Окружности впадин зубьев: dfj = dj -2·m·(1.25-xj)
df1 = 63-2·2·1.25 = 58 мм, df2 = 257-2·2·1.25  = 252 мм.

Окружная скорость в зацеплении и степень точности передачи
V = 
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 = 3.2 м/с.

Для полученной скорости назначим степень точности передачи (таблица 8.1).

nст = 8, учитывая, что nст = 9 применять не рекомендуется.

Проверочный расчет передачи.

Проверка контактной прочности зубьев
Используем формулу:
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Где Zσ = 8400 для косозубых передач.

Коэффициент контактной нагрузки

KH = KHα·KHβ·KHV
Коэффициент неравномерности распределения нагрузки между зубьями
KHα = 1+A·(nст-5) ·KW
Где A = 0.15 для косозубых передач

KW – коэффициент учитывающий приработку зубьев.

При HB2<350 находим по формуле

KW = 0.002· HB2+0.036 HB2 (V-9) = 0.002·248.5+0.036·(3.2-9) = 0.3

Тогда

KHα = 1+0.15·(8-5) ·0.3 = 1.137

Коэффициент неравномерности распределения нагрузки по ширине колеса

KHβ = 1+( K0Hβ-1) · KW
Где K0Hβ – коэффициент неравномерности распределения нагрузки в начальный период работы.

Для определения K0Hβ найдем коэффициент ширины венца по диаметру

Ψbd = 0.5· Ψba(u+1) = 0.5·0.4·(4+1) = 1.0

По таблице 9.1 определим K0Hβ = 1.04

Тогда

KHβ = 1+(1.04-1) ·0.304 = 1.012

Динамический коэффициент KHV = 1.073 определим методом линейной интерполяции по таблице 10.1.

Окончательно найдем KH = 1.137·1.012·1.073 = 1.235

Тогда

σH =
[image: image60.wmf]3
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 = 433,9 МПа

σHP = 494.18 МПа.
Поскольку σH < σHP рассчитаем недогрузку по контактным напряжениям

ΔσH = 100
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Проверка контактной прочности зубьев
Напряжения изгиба в зубе шестерни

σF1 = YF1·Yβ·Yε
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Коэффициент формы зуба

YFj = 3.47+
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Где xj = 0, ZVj = 
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  -  эквивалентное число зубьев, тогда:

ZV1 =
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  = 33.15,  ZV2 =
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YF1 = 3.47+
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 = 3.868, YF2 = 3.47+
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Коэффициент учитывающий влияние угла наклона зуба на его прочность

Yβ = 1-
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Yβ = 1-
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Коэффициент торцевого перекрытия

εα = [1.88-3.2·(
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Коэффициент учитывающий перекрытие зубьев

Yε = 
[image: image74.wmf]a
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Коэффициент нагрузки при изгибе

KF = KFα·KFβ·KFV
Где

KFα = 1+A·(nст-5) = 1+0.15·(8-5) = 1.45

KFβ = 0.18+0.82·K0Hβ  = 0.18+0.82·1.04 = 1.033

KFV = 1+1.5·( KHV-1) = 1+1.5·(1.073-1) = 1.11

Тогда

KF = 1.45·1.033·1.11 = 1.663

Тогда

σF1 = 3.868·0.88·0.58
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Напряжения изгиба в зубе колеса
σF2 = 
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Силы в зацеплении.

Окружная сила:

Ft = 
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Распорная сила:

Fr = Ft
[image: image80.wmf]2020

3572,09

coscos11,45

°°

=

°

tgtg

b

= 1323,13 Н

Осевая сила:
Fa = Ft·tg β = 3572,09·tg 11,45º = 721,2 Н
3. Расчет валов.

Проектный расчет валов.

Определим диаметры опасного сечения валов по пониженным допускаемым напряжениям.

d = 
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где [τk] = (0.025…0.03)·σb  - пониженные допускаемые напряжения вала.

Для вала шестерни материал выбран ранее (сталь 45,термообработка – улучшение) σb1 = 890 МПа.

Для вала колеса выбираем сталь 45 без термообработки σb2 = 600 МПа.

Тогда

[τk]1 = 0.025·890 = 22.25 МПа, [τk]2 = 0.025·600 = 15 МПа.

Тогда

d1 = 
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Поскольку диаметр вала двигателя 48 мм то для вала 1 выбираем ближайший диаметр по ГОСТ 6636-69 отличающийся не более чем на 20%.

d1 = 30 мм.

Для вала 2 выбираем ближайший диаметр по ГОСТ 6636-69

d2 = 56 мм.

Диаметры вала 1 под подшипники 35 мм.

Диаметры вала 2 под подшипники 60 мм.

Для вала 1 подбираем муфту упругую втулочно-пальцевую по ГОСТ 21424-93 с номинальным крутящим моментом Тн1 = 125 Н·м, исполнения 2 с длиной Lм1= 120 мм.

Для вала 2 подбираем муфту зубчатую по ГОСТ Р50895-96 с номинальным крутящим моментом Тн2 = 1600 Н·м, длиной Lм2= 174 мм.

Для вала 1 выбираем подшипники шариковые радиально упорные однорядные средней серии по ГОСТ 8338-75 со следующими характеристиками:

Обозначение – 207, dшп1 = 35 мм, Dшп1 = 72 мм, Bшп1 = 17 мм, rшп1 = 2.0 мм, Cшп1 = 25,5 кН, C0шп1 = 13,7 кН.

Для вала 2 выбираем подшипники шариковые радиально упорные однорядные легкой серии по ГОСТ 8338-75 со следующими характеристиками:

Обозначение – 212, dшп2 = 60 мм, Dшп2 = 110 мм, Bшп2 = 22 мм, rшп2 = 2.5 мм, Cшп2 = 52,0 кН, C0шп2 = 31,0 кН.

Шпонку для вала 1 выбираем по ГОСТ 23360-78

l = 80 мм, b = 6 мм, h = 6 мм, t1 = 3,5 мм.

Рассчитаем напряжение смятия для шпонки

σсм1 = 
[image: image84.wmf][
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где [σсм1] = 120 МПа – допускаемое напряжение смятия
σсм1 = 
[image: image85.wmf]2000112,5

35(63,5)(706)

×

×-×-

= 46,88 МПа < 120 Мпа
Шпонку для муфты вала 2 выбираем по ГОСТ 23360-78

l = 100 мм, b = 14 мм, h = 9 мм, t1 = 5,5 мм.

Рассчитаем напряжение смятия для шпонки

σсм2 = 
[image: image86.wmf][
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где [σсм1] = 120 МПа – допускаемое напряжение смятия
σсм2 = 
[image: image87.wmf]2000432,3

56(95,5)(10014)

×

×-×-

= 51,3 МПа < 120 Мпа
Шпонку для колеса вала 2 выбираем по ГОСТ 23360-78

l = 80 мм, b = 18 мм, h = 11 мм, t1 = 7 мм.

Рассчитаем напряжение смятия для шпонки

σсм3 = 
[image: image88.wmf][
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где [σсм1] = 120 МПа – допускаемое напряжение смятия, d3 = 80 мм.
σсм3 = 
[image: image89.wmf]2000432,3

65(117)(8018)

×

×-×-

= 53,6 МПа < 120 Мпа

4. Расчет размеров шестерни колеса и корпуса редуктора.

Размер фаски шестерни

n = 0.5·mn = 0.5·2 = 1 мм.
Рассчитаем размеры колеса

Диаметр вала под колесо d = 65 мм., диаметр окружности вершин зубьев колеса da =  261 мм., ширина зубчатого венца колеса b = 65 мм.
Диаметр ступицы dc = 1.6·d = 1.6·65 = 104 мм.

Длина ступицы l = 1.3·d = 1.3·80 = 104 мм.

Толщина ребер e = (0.1…0.15)·b = 6,5…9,75 мм, выбираем e = 8 мм.

Толщина обода a = 6·mn = 6·2 = 12 мм.
Диаметр центровой окружности

Д1 = (da-2·a+dc)/2 = (261-2·12+104)/2 = 170,5 мм.

Диаметр отверстий

Д2 = (da-2·a-dc)/4 = (261-2·12-104)/4 = 33,25 мм.

Радиус закругления r = 4 мм, фаска зубьев C1 = 0.5·mn = 0.5·2 = 1 мм., фаска обода и ступицы колеса С2 = 3 мм, фаска отверстия для посадки на вал C = 2.5 мм.
Толщина стенки корпуса:

 = 0.025 · aw + 1 = 0.025 · 160 + 1 = 5 мм


Так как должно быть   8.0 мм, принимаем  = 8.0 мм.

Толщина стенки крышки:

1 = 0.85 ·   = 0.85 · 8 = 6.8 мм


Так как должно быть 1  8.0 мм, принимаем 1 = 8.0 мм

Толщина уклонов x = 3 мм.
Высота уклонов x = 15 мм.
Толщина нижнего пояса корпуса:

без бобышки: h1 = 2.5 ·  = 2.5 · 8 = 20 мм,


Толщина верхнего пояса (фланца) корпуса:

h3 = 1.5 ·  = 1.5 · 8 = 12 мм.


Толщина нижнего пояса (фланца) крышки корпуса:

h4 = 1.5 · 1 = 1.5 · 8 = 12 мм.

Диаметр фундаментных болтов
d1 = 0.036 · aw + 12 = 0.036 · 160 + 12 = 17,76 мм

Принимаем d1 = 20 мм.

Диаметр болтов у подшипников

d2 = 0.75 · d1 = 0.75 · 20 = 15 мм

Принимаем d2 = 16 мм.

Диаметр болтов соединяющих корпус с крышкой

d3 = 0.5 · d3 = 0.5 · 20 = 10 мм

Диаметры отверстий под болты

d01 = 22 мм., d02 = 17 мм., d03 = 11 мм.

Диаметры отверстий под головки болтов

D01 = 38 мм., D02 = 30 мм., D03 = 20 мм.

Ширины фланцев
b1 = 48 мм., b2 = 40 мм., b3 = 28 мм.

Расстояния от уклона до центра болтов

a1 = 25 мм., a2 = 21 мм., a3 = 15 мм.

Расстояние до центра отжимного болта

a4 = 1 + x +d3 = 8+3+10 = 21 мм.

Радиусы закругления наружные
r1max = 5 мм., r2max = 5 мм., r3max = 3 мм.
Радиусы закругления внутренние
R10max = 8 мм., R20max = 8 мм., R30max = 5 мм.
Высота основания 

h5 = 6 мм.

Ширина основания 

P = b1 + 2 ·  = 64 мм.

Расстояние от осей валов до дна

H= 0.5 · d2a +15 = 0.5 · 261 + 15 = 145,5 мм

Высота корпуса

H1= H +  + h5 = 145,5 + 8 +6 = 159,5 мм 
Расстояние от зубьев колеса до крышки

f  = 1.2 ·  = 1.2 · 8 =  10 мм.
Расстояние между болтами подшипника шестерни

L21 = Dшп1 + 2 · d2 = 120 + 2.5 · 16 = 160 мм
Расстояние между болтами подшипника колеса

L22 = Dшп2 + 2 · d2 = 130 + 2.5 · 16 = 170 мм

5. Расчет валов на усталостную прочность.

Расчет вала 1.

Крутящий момент Т =  Т1 = 112,5 Н·м

Окружная сила Ft = 3572,1 Н

Распорная сила Fr = 1323.1 Н

Осевая сила Fa = 721.2 Н
Консольная нагрузка муфты

Fk = 
[image: image90.wmf]0
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Где D0 = 130 мм – диаметр окружности размещения осей пальцев муфты.
Fk = 
[image: image91.wmf]3

0.610112,5

130

××

 = 519.3 Н

Расстояние от точки приложения консольной нагрузки до левой опоры 

Lk = 58.5 мм.

Расстояние между опорами L0 = 141 мм.

Расстояния от точки приложения усилий со стороны зубчатого венца до опоры

LЗ = L0 / 2 = 70.5 мм.

Диаметр делительной окружности зубчатого колеса d = d1 = 63 мм

Диаметр участка вала под подшипником

dП = 35 мм
[image: image92.jpg]



В горизонтальной плоскости (zoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = -R2z · L0 + Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R2z = (Fr · L3 – Fa · d/2) / L0
R2z = 500.4 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = R1z · L0 – Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R1z = (Fr · L3 + Fa · d/2) / L0
R1z = 822.6 Н

В вертикальной плоскости (xoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = R2x · L0 – Ft · L3 + Fk · Lk = 0   =>  R2x = (Ft · L3 – Fk · Lk) / L0
R2x = 1570.5 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = -R1x · L0 + Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)  = 0   =>  R1x = (Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)) / L0
R1x = 2520.8 Н
Построение эпюр.
(При расчете длины перевести в метры.)
В горизонтальной плоскости (zoy):

Изгибающие моменты в сечении А

MAx1 = R1z · L3 = 579.9 Н·м
MAx2 = R1z · L3 – Fa · d/2 =  35.3 Н·м
В вертикальной плоскости (xoy):

Изгибающий моменты в сечении 1

M1z = Fk · Lk = 30.3 Н·м
Изгибающий моменты в сечении А

MAz = Fk · (Lk + L3) – R1x · L3 = -110.7 Н·м
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Расчет вала в сечении 1.

В сечении действуют изгибающий момент M = 30.3  Н·м, крутящий момент T = 112.5 Н·м, осевая сила Fa = 721.2 Н.

Геометрические характеристики сечения.

Осевой момент сопротивления Wx = 
[image: image94.wmf]32
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 = 4207.1 мм3
Полярный момент сопротивления Wp = 
[image: image95.wmf]16
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 = 8414.2 мм3

Площадь сечения A = 
[image: image96.wmf]4
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 = 33656.8 мм2
Определение напряжений

Напряжения изгиба изменяются по симметричному циклу с амплитудой

σa = 
[image: image97.wmf]x
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 = 7.22 МПа

Средние нормальные напряжения

σm = 
[image: image98.wmf]A
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 = 0.02 МПа
Касательные напряжения меняются по отнулевому циклу

τa = τm = 
[image: image99.wmf]p

W

T

×

×

2

10

3

= 6.69 МПа
Пределы выносливости

σ-1 = 0.43·σb = 382.7 МПа

τ-1 = 0.58·σb-1= 222 МПа

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений и коэффициенты влияния размера

Для посадки с натягом 
[image: image100.wmf]s
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определим методом линейной интерполяции (по табл. 7.5)


[image: image101.wmf]s
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 = 4.6 

Значение 
[image: image102.wmf]t
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 вычислим по формуле 
[image: image103.wmf]t
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[image: image104.wmf]s
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 + 0.4 = 3.16

Коэффициент влияния шероховатости KF =1.08

Коэффициенты чувствительности асимметрии цикла

Ψσ = 0.02·(1+0.01· σb) = 0.198

Ψτ = 0.5·Ψσ = 0.099

Коэффициент влияния упрочнения примем Kv = 1
Коэффициенты перехода от пределов выносливости образца к пределам выносливости детали

KσD = (
[image: image105.wmf]s
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+KF -1)/ Kv = 4.68
KτD = (
[image: image106.wmf]t
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Коэффициенты запаса прочности

Sσ = 
[image: image107.wmf]m
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Sτ = 
[image: image108.wmf]m
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Общий коэффициент запаса прочности

S = 
[image: image109.wmf]2
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 = 5.3 > [S]=2

Усталостная прочность вала в сечении 1 обеспечена.

Расчет вала в сечении A.

В сечении действуют изгибающий момент 
M = 
[image: image110.wmf]2
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= 57.9  Н·м, 
Крутящий момент T = 112.5 Н·м, осевая сила Fa = 721.2 Н.

Геометрические характеристики сечения.

Осевой момент сопротивления Wx = 
[image: image111.wmf]32
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 = 24535 мм3
Полярный момент сопротивления Wp = 
[image: image112.wmf]16
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 = 49071 мм3

Площадь сечения A = 
[image: image113.wmf]4
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 = 1963 мм2
Определение напряжений

Напряжения изгиба изменяются по симметричному циклу с амплитудой

σa = 
[image: image114.wmf]x
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 = 2.3 МПа

Средние нормальные напряжения

σm = 
[image: image115.wmf]A

F
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 = 0.367 МПа
Касательные напряжения меняются по отнулевому циклу

τa = τm = 
[image: image116.wmf]p

W

T

×

×
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= 1.14 МПа
Пределы выносливости

σ-1 = 0.43·σb = 382.7 МПа

τ-1 = 0.58·σb-1= 222 МПа

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений и коэффициенты влияния размера

Для шестерни Kσ = 1.7, Kτ = 1.55

εσ = 1.68/d0.19 = 0.757, ετ = 1.63/d0.22 = 0.647


[image: image117.wmf]s
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[image: image118.wmf]t
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Коэффициент влияния шероховатости KF =1.2

Коэффициенты чувствительности асимметрии цикла

Ψσ = 0.02·(1+0.01· σb) = 0.198

Ψτ = 0.5·Ψσ = 0.099

Коэффициент влияния упрочнения примем Kv = 1
Коэффициенты перехода от пределов выносливости образца к пределам выносливости детали

KσD = (
[image: image119.wmf]s
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+KF -1)/ Kv = 2.4

KτD = (
[image: image120.wmf]t
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Коэффициенты запаса прочности

Sσ = 
[image: image121.wmf]m
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Sτ = 
[image: image122.wmf]m
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Общий коэффициент запаса прочности

S = 
[image: image123.wmf]2
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Усталостная прочность вала в сечении A обеспечена.
Расчет вала 2.

Крутящий момент Т =  Т2 = 432.3 Н·м

Окружная сила Ft = 3572.1 Н

Распорная сила Fr = 1323.1 Н

Осевая сила Fa = 721.2 Н
Консольная нагрузка муфты

Fk = 
[image: image124.wmf]z
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 = 144.1 Н.
Где m = 3  – модуль муфты, z = 400 число зубьев муфты.

Расстояние от точки приложения консольной нагрузки до правой опоры 

Lk = 78.28 мм.

Расстояние между опорами L0 = 132 мм.

Расстояния от точки приложения усилий со стороны зубчатого венца до опоры

LЗ = L0 / 2 = 66 мм.

Диаметр делительной окружности зубчатого колеса d = d2 = 257 мм

Диаметр участка вала под подшипником

dП = 60 мм

Диаметр участка вала под колесом

dП = 70 мм

[image: image125.jpg]



В горизонтальной плоскости (zoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = -R2z · L0 + Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R2z = (Fr · L3 – Fa · d/2) / L0
R2z = 497 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = R1z · L0 – Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R1z = (Fr · L3 + Fa · d/2) / L0
R1z = 825.5 Н

В вертикальной плоскости (xoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = R2x · L0 – Ft · L3 + Fk · Lk = 0   =>  R2x = (Ft · L3 – Fk · Lk) / L0
R2x = 1700 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = -R1x · L0 + Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)  = 0   =>  R1x = (Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)) / L0
R1x = 891.1 Н
Построение эпюр.
(При расчете длины перевести в метры.)
В горизонтальной плоскости (zoy):

Изгибающие моменты в сечении А

MAx1 = R1z · L3 = 54.5 Н·м
MAx2 = R1z · L3 – Fa · d/2 =  190.5 Н·м
В вертикальной плоскости (xoy):

Изгибающий моменты в сечении 1

M1z = Fk · Lk = 19 Н·м
Изгибающий моменты в сечении А

MAz = Fk · (Lk + L3) – R1x · L3 = -172 Н·м
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Расчет вала в сечении 1.

В сечении действуют изгибающий момент M = 19  Н·м, крутящий момент T = 432.3 Н·м, осевая сила Fa = 721.2 Н.

Геометрические характеристики сечения.

Осевой момент сопротивления Wx = 
[image: image127.wmf]32
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 = 21195 мм3
Полярный момент сопротивления Wp = 
[image: image128.wmf]16
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 = 42390 мм3

Площадь сечения A = 
[image: image129.wmf]4

3

П

d

×

p

 = 1695 мм2
Определение напряжений

Напряжения изгиба изменяются по симметричному циклу с амплитудой

σa = 
[image: image130.wmf]x
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 = 0.89 МПа

Средние нормальные напряжения

σm = 
[image: image131.wmf]A
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 = 0.4 МПа
Косательные напряжения меняются по отнулевому циклу

τa = τm = 
[image: image132.wmf]p
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= 5.09 МПа
Пределы выносливости

σ-1 = 0.43·σb = 258 МПа

τ-1 = 0.58·σb-1= 149.6 МПа

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений и коэффициенты влияния размера

Для посадки с натягом 
[image: image133.wmf]s
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K

определим методом линейной интерполяции (по табл. 7.5)


[image: image134.wmf]s
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 = 3.6 

Значение 
[image: image135.wmf]t
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 вычислим по формуле 
[image: image136.wmf]t
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 = 0.6·
[image: image137.wmf]s
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 + 0.4 = 2.56

Коэффициент влияния шероховатости KF =1.08

Коэффициенты чувствительности асимметрии цикла

Ψσ = 0.02·(1+0.01· σb) = 0.14

Ψτ = 0.5·Ψσ = 0.07

Коэффициент влияния упрочнения примем Kv = 1
Коэффициенты перехода от пределов выносливости образца к пределам выносливости детали

KσD = (
[image: image138.wmf]s
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+KF -1)/ Kv = 3.68
KτD = (
[image: image139.wmf]t
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+KF -1)/ Kv = 2.64
Коэффициенты запаса прочности

Sσ = 
[image: image140.wmf]m
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Sτ = 
[image: image141.wmf]m
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Общий коэффициент запаса прочности

S = 
[image: image142.wmf]2
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 = 9.5 > [S]=2

Усталостная прочность вала в сечении 1 обеспечена.

Расчет вала в сечении A.

В сечении действуют изгибающий момент 
M = 
[image: image143.wmf]2
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= 181  Н·м, 
Крутящий момент T = 432.3 Н·м, осевая сила Fa = 721.2 Н.

Геометрические характеристики сечения.

В сечении А имеется шпоночный паз размерами b = 18 мм, t1 = 7 мм.

Осевой момент сопротивления Wx = 
[image: image144.wmf]32
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= 30084 мм3
Полярный момент сопротивления Wp = 
[image: image146.wmf]16
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[image: image147.wmf]Ш
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= 63741 мм3

Площадь сечения A = 
[image: image148.wmf]4
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Определение напряжений

Напряжения изгиба изменяются по симметричному циклу с амплитудой

σa = 
[image: image149.wmf]x
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 = 6.03 МПа

Средние нормальные напряжения

σm = 
[image: image150.wmf]A
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 = 0.26 МПа
Касательные напряжения меняются по отнулевому циклу

τa = τm = 
[image: image151.wmf]p
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= 3.4 МПа
Пределы выносливости

σ-1 = 0.43·σb = 258 МПа

τ-1 = 0.58·σb-1= 149.6 МПа

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений и коэффициенты влияния размера

Имеется два концентратора напряжений: посадка с натягом и шпоночный паз

Для посадки с натягом 
[image: image152.wmf]s

s

e

K

определим методом линейной интерполяции (по табл. 7.5)


[image: image153.wmf]s
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Значение 
[image: image154.wmf]t
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 вычислим по формуле 
[image: image155.wmf]t
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 = 0.6·
[image: image156.wmf]s

s

e

K
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Для шпоночного паза

Kσ = 1.7, Kτ = 1.55

εσ = 1.68/d0.19 = 0.731, ετ = 1.63/d0.22 = 0.622

[image: image157.wmf]s
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 = 2.6, 
[image: image158.wmf]t
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Выбираем наибольшие


[image: image159.wmf]s
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 = 3.65, 
[image: image160.wmf]t
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 = 2.59
Коэффициент влияния шероховатости KF =1.3
Коэффициенты чувствительности асимметрии цикла

Ψσ = 0.02·(1+0.01· σb) = 0.14

Ψτ = 0.5·Ψσ = 0.07

Коэффициент влияния упрочнения примем Kv = 1
Коэффициенты перехода от пределов выносливости образца к пределам выносливости детали

KσD = (
[image: image161.wmf]s
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+KF -1)/ Kv = 3.95
KτD = (
[image: image162.wmf]t
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Коэффициенты запаса прочности

Sσ = 
[image: image163.wmf]m
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Sτ = 
[image: image164.wmf]m
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Общий коэффициент запаса прочности

S = 
[image: image165.wmf]2
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Усталостная прочность вала в сечении A обеспечена.

6. Расчет подшипников.

Расчет подшипника вала 1.

Частота вращения вала n = n1 = 972 мин -1.
Крутящий момент Т =  Т1 = 112.5 Н·м

Окружная сила Ft = 3572.1 Н

Распорная сила Fr = 1323.1 Н

Осевая сила Fa = 721.2 Н
Консольная нагрузка муфты Fk = 519 Н

Расстояние от точки приложения консольной нагрузки до левой опоры 

Lk = 58.5 мм.

Расстояние между внешними торцами подшипника L0 = 153 мм.

Диаметр делительной окружности зубчатого колеса d = d1 = 63 мм

Внутренний диаметр подшипника d = 35 мм

подшипники шариковые радиально упорные однорядные средней серии по ГОСТ 8338-75 со следующими характеристиками:

Серия – 207, D = 72 мм, B = 17 мм, C = 25.5 кН, C0 = 13.7 кН.

Расстояние между центром опоры и торцом подшипника

a = 
[image: image166.wmf]2
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 = 21.5 мм 

где α=26º.

Тогда L0 = L-2a = 109.9 , L3 = L0 /2 = 51.9 мм.

Рассчитаем реакции опор

В горизонтальной плоскости (zoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = -R2z · L0 + Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R2z = (Fr · L3 – Fa · d/2) / L0
R2z = 426.3 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = R1z · L0 – Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R1z = (Fr · L3 + Fa · d/2) / L0
R1z = 605.4 Н

В вертикальной плоскости (xoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = R2x · L0 – Ft · L3 + Fk · Lk = 0   =>  R2x = (Ft · L3 – Fk · Lk) / L0
R2x = 1177.2 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = -R1x · L0 + Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)  = 0   =>  R1x = (Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)) / L0
R1x = 2127.5 Н

Суммарные реакции опор

Fr1 = 
[image: image167.wmf]2
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= 2211.9 Н
Fr2 = 
[image: image168.wmf]2
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= 1252.1 Н

Для подшипников 

e = 0.8

Осевые составляющие
S1 = e1· Fr1 = 1769.5 Н
S2 = e2· Fr2 = 1001.6 Н
Для опоры 1 сумма внешних сил

 S2 + Fa = 1722.8 Н < S1 по этому 

Fa1 = S1 = 1769.5 Н
Для опоры 2 сумма внешних сил

 S1 - Fa = 1048.3 Н > S2 по этому 

Fa2 = S1 - Fa = 1048.3 Н
Рассчитаем для наиболее нагруженного подшипника

Fr = 2211.9 Н, Fa = 1048.3 Н

Коэффициент вращения V=1
Коэффициент нагрузки X= 0.41
Коэффициент нагрузки Y=(1-X)/e1 = 0.868

Температурный коэффициент Kt =1
Коэффициент безопасности Кб = 1.3
Эквивалентная динамическая нагрузка

P= Кб ·Kt(X·V· Fr + Y· Fa) = 3175.7 Н

Долговечность подшипника при максимальной нагрузке

Lh = 
[image: image169.wmf]m
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= 8877.3 ч.

Где m=3 для шариковых подшипников
Эквивалентная долговечность

LE = Lh / μh = 17754.6 ч

 Срок службы LE = 17754.6 ч > 8877.3 ч значит, выбранный подшипник   удовлетворяет условиям работы.
Расчет подшипника вала 2.

Частота вращения вала n = n2 = 243 мин -1.
Крутящий момент Т =  Т2 = 432.3 Н·м

Окружная сила Ft = 3572.1 Н

Распорная сила Fr = 1323.1 Н

Осевая сила Fa = 721.2 Н
Консольная нагрузка муфты Fk = 144.1 Н

Расстояние от точки приложения консольной нагрузки до левой опоры 

Lk = 78.28 мм.

Расстояние между внешними торцами подшипника L0 = 132 мм.

Диаметр делительной окружности зубчатого колеса d = d2 = 257 мм

Внутренний диаметр подшипника d = 60 мм

подшипники шариковые радиально упорные однорядные средней серии по ГОСТ 8338-75 со следующими характеристиками:

Серия – 212, D = 60 мм, B = 72 мм, C = 52.0 кН, C0 = 31.0 кН.

Расстояние между центром опоры и торцом подшипника

a = 
[image: image170.wmf]2
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 = 31.6 мм 

где α=26º для подшипников.

Тогда L0 = L-2a = 90.6 , L3 = L0 /2 = 45.3 мм.

Рассчитаем реакции опор

В горизонтальной плоскости (zoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = -R2z · L0 + Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R2z = (Fr · L3 – Fa · d/2) / L0
R2z = 290.1 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = R1z · L0 – Fr · L3 – Fa · d/2 = 0   =>  R1z = (Fr · L3 + Fa · d/2) / L0
R1z = 618.0 Н

В вертикальной плоскости (xoy):

Сумма моментов в точке1 равна 0 тогда

ΣM1 = R2x · L0 – Ft · L3 + Fk · Lk = 0   =>  R2x = (Ft · L3 – Fk · Lk) / L0
R2x = 1140.5 Н

Сумма моментов в точке2 равна 0 тогда

ΣM2 = -R1x · L0 + Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)  = 0   =>  R1x = (Ft · L3 + Fk · (Lk + L0)) / L0
R1x = 1455.5 Н

Суммарные реакции опор

Fr1 = 
[image: image171.wmf]2
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= 1581.3 Н
Fr2 = 
[image: image172.wmf]2
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Для подшипников  

e = 0.8

Осевые составляющие
S1 = e1· Fr1 = 3004.4 Н
S2 = e2· Fr2 = 2235.9 Н
Для опоры 1 сумма внешних сил

 S2 + Fa = 2957.2 Н < S1 по этому 

Fa1 = S1 = 3004.4 Н
Для опоры 2 сумма внешних сил

 S1 - Fa = 2283.2 Н > S2 по этому 

Fa2 = S1 - Fa = 2283.2 Н
Рассчитаем для наиболее нагруженного подшипника

Fr = 3004.4 Н, Fa = 2283.2 Н

Коэффициент вращения V=1
Коэффициент нагрузки X= 0.41
Коэффициент нагрузки Y=(1-X)/e1 = 0.868

Температурный коэффициент Kt =1
Коэффициент безопасности Кб = 1.3
Эквивалентная динамическая нагрузка

P= Кб ·Kt(X·V· Fr + Y· Fa) = 4233 Н

Долговечность подшипника при максимальной нагрузке

Lh = 
[image: image173.wmf]m
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= 12714 ч.

Где m=3 для шариковых подшипников
Эквивалентная долговечность

LE = Lh / μh = 254293 ч

Срок службы LE = 254293 ч > 12714 ч значит, выбранный подшипник удовлетворяет условиям работы.
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