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Рис. 1
	Спроектировать одноступенчатый редуктор (рис. 1) по индивидуальным исходным данным: мощность на выходном валу 
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=3 кВт, передаточное отношение редуктора 
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=-4, частота вращения входного вала 
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=1000 об/мин. Нагрузка постоянная. Время эксплуатации tэкспл=10000 часов. Предусмотреть возможность изменения направления вращения зубчатых колес (реверс).



1. Расчет редуктора

1.1. Кинематический расчет редуктора
1. Рассчитаем угловую скорость вращения входного вала 
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 по заданной частоте вращения 
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:
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2. Найдем угловую скорость вращения 
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 и частоту вращения 
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 выходного вала, используя определение передаточного отношения 
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1.2. Силовой расчет редуктора
1. Определим мощность на входном валу редуктора 
[image: image13.wmf]1

P

, используя данные о коэффициенте полезного действия зубчатой цилиндрической передачи [3]:
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где 
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 – коэффициент полезного действия зубчатой цилиндрической передачи.
2. Определим вращающие моменты на входном 
[image: image16.wmf]1
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 и выходном 
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 валах редуктора, зная для каждого вала мощность и угловую скорость:
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2. Расчет зубчатой передачи редуктора

2.1. Выбор материала зубчатых колес

В качестве материала зубчатой пары
 выберем сталь 45 (ГОСТ 1050-88) со следующими параметрами (табл. 1).
Таблица 1.
	Марка стали
	Термообработка
	Твердость зубьев
	Предел текучести

	45
	улучшение
	235 ... 262HB
	540 МПа

	
	улучшение
	269 ... 302HB
	650 МПа


Шестерня вращается быстрее колеса, следовательно, испытывает динамические нагрузки большие, чем колесо. Поэтому назначим твердость (из табл. 1) зубьев шестерни выше, чем твердость зубьев колеса, 269 ... 302HB. Твердость зубьев колеса (см. табл. 1) 235 ... 262HB.
2.2. Определение допускаемых контактных и изгибных напряжений
2.2.1. Определение допускаемых контактных напряжений 
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1. Определим число циклов N2  нагружения зуба колеса
N2 = 60n2c tэкспл =60(250(1(10000=15(107.циклов.
2. Найдем коэффициент долговечности 
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, учитывая, что число циклов нагружения зуба колеса
N2 =15(107 >[image: image22.wmf]0
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.
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где [image: image24.wmf]0
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=2(107 циклов – это базовое число циклов по контактным напряжениям для стали 45, следовательно 
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3. Рассчитаем предел выносливости, выбрав из табл. 1 твердость 235 для зубьев колеса:
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= (2НВ+70)=(2(235+70)=540 МПа.                               (5)
4. Используя расчеты (4) и (5), получим допускаемое контактное напряжение для зубьев колеса
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5. Повторим расчет допускаемого контактного напряжения для зубьев шестерни, учитывая следующее:

а) так как n1=1000 об/мин > n2=250 об/мин, то 

N1> N2,    но     N2>[image: image28.wmf]0
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  (см. пункт 2), 
отсюда                                               N1>[image: image29.wmf]0
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следовательно                                 
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б) назначим твердость 269 (из табл. 1) зубьев шестерни (выше, чем твердость зубьев колеса), таким образом:
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6. Окончательно выбираем меньшее из двух значений
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2.2.2. Определение допускаемых изгибных напряжений  
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1. Найдем для зубьев колеса коэффициент долговечности [image: image36.wmf]FL
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, учитывая, что число циклов нагружения зуба колеса
N2 =15(107 >[image: image37.wmf]F0
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где 
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=4(106 циклов – это базовое число циклов по изгибным напряжениям для стали 45, следовательно, коэффициент долговечности
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2. Рассчитаем предел изгибной выносливости
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3. Найдем допускаемое изгибное напряжение для зубьев колеса, учитывая (7) и (8),
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где коэффициент 
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, так как по исходным данным необходимо предусмотреть реверс передачи.
4. Повторим расчет допускаемого изгибного напряжения для зубьев шестерни с твердостью 269, учитывая, что 

N1> N2> [image: image43.wmf]F0
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,
отсюда                                                   
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таким образом:
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2.3. Геометрический расчет зубчатых колес
В результате геометрического расчета прямозубых цилиндрических колес (без смещения) определим следующие их параметры (рис. 2): межосевое расстояние
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, ширина венцов колеса 
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Рис. 2
1. Рассчитаем предварительно межосевое расстояние по формуле из [2, 4], выбрав коэффициент ширины колеса 
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2. Найдем предварительно делительный диаметр шестерни
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3. Зададим число зубьев шестерни из диапазона 18....30:
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4. Подберем из стандарта (см. табл. 2 или [2]) величину модуля зубьев, для этого предварительно рассчитаем
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Таблица 2.

	m, мм
	1; 1,25; 1,5; 1,75; 2; 2,25; 2,5; 2,75; 3; 3,5; 4; 4,5; 5; 5,5; 6; 7.


Из таблицы
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5. Найдем число зубьев сопряженного колеса
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6. Рассчитаем геометрические параметры проектируемой передачи при
модуле зубьев m=2,25 мм, 
числах зубьев шестерни z1=20 и колеса z2=80:
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ширину венца шестерни 
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 назначаем больше ширины венца колеса 
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 с целью облегчения сборки механизма.

На рис. 3 проставим рассчитанные геометрические параметры зубчатой пары:
aw, d1, d2, da1, da2, b1, b2.
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Рис. 3

(Конструкции зубчатых колес и корпуса показаны условно (см. [5]))

3. Эскизная компоновка механизма
3.1. Предварительный расчет валов
.
Выбор диаметров ступеней

1. Рассчитаем минимальный диаметр входного вала, используя условие прочности на кручение и назначив допускаемое напряжение 
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2. Для заданной конструкции входного вала (см. рис. 3), назначим минимальный диаметр 18 мм, диаметр вала в месте установки подшипников (диаметр цапфы) 25 мм, высота заплечиков h=3,5 мм, следовательно, диаметр вала 32 мм. Выбранные размеры входного вала нанесем на рис. 3, а.
3. Рассчитаем минимальный диаметр выходного вала, используя условие прочности на кручение и назначив допускаемое напряжение 
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4. Для заданной конструкции выходного вала (см. рис. 3), назначим минимальный диаметр 24 мм, диаметр цапфы 30 мм, высота заплечиков h(3,5 мм, поэтому диаметр вала под колесом 37мм, диаметр буртика 44 мм. Выбранные размеры выходного вала нанесем на рис. 3, а. 
3.2. Подбор подшипников
Учитывая, что колеса прямозубые, предварительно подберем радиальные шарикоподшипники из ГОСТ 8338-75 (рис. 4) по диаметру цапф. 
1. Диаметр цапф входного вала равен 25 мм. 
2. Диаметр цапф выходного вала равен 30 мм. 
На рис. 5 приведены параметры радиальных шарикоподшипников легкой и средней серии из ГОСТ.
На рис. 3, б нанесены габаритные размеры подшипников легкой серии.
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 Рис. 3, а
[image: image87.jpg]IHAPUKONOAHNMITHUKY PAJAUAJIBHBIE OJHOPSAHBIE

O rocr 8338-75

LL
syl
Yy B
-
b S

AN\

Pasmeprl, MM

28 Ipysonomsem- || 28 Tpysonomsem- o9 I o
35E e o 35t s $52 i
g 2 B
EeEla| DB r e S S 5 4| 2 B " Fmaw | cramms (|2 25| %121 2| [mawn] cram
888 neckas | weckas | 5.8 5 seckan | weckan |[5.9 X weckas | weckas

>82 G |G ln88 G, | Gydll>ae Ch
| Ocobo nerxan cepun 204 | 20]47]141,5] 12,7 | 62 308 | 40| 90123 zg 410 | 24
205 |25 5215(125] 14,0 | 695 || 309 [4510012512.5 527 | 30,0
100 | 10{ 26| 80,5 4,62 | 1,96 | 206 62/16{1,5 19,5 | 10,0 310 | 501100127/37| 618 | 360
101 | 12| 28 8/0,5] 5,07 | 2,24 f| 207 |35/ 72{17 2 25,5 | 13,7 311 | 5512012943 7,5 | 41,5
104 | 20420121 | 936 | 45 | 208 |4oj80l18)> | 320 | 17.8 312 [ 60l130131[3.5 819 | 4800
105 | 25/ a7012f1 | 112 5.6 4 209 |43 851912 | 332 | 186 313 | 65]140/3313,5 923 | 56,0
106 | 30 551315 13,3 6.8 | 210 | 501900202 | 351 | 198 314 | 701150135135 1040 |- 63,0
107 | 35| 62(14{1.5] 15,9 85 | 211 |ssf0021f2,5| 43,6 | 250 315 | 75[160137(3.9 1120 | 72,5
108 | 40| 6815/1,5 16,8 93 212 | 60f110{22/2,5| 52,0 | 31,0 316 | 80]170139/3,5 124,0 80,0
109 | 45| 7516]1,3] 21,2 | 122 | 213 | 6512023 2,5 56,0 | 34,0 || 317 | 851804114 | 1330 | 90,0
110 {50/ 80116/1,5| 21,6 | 132 || 214 | 0125242.5) 61,8 | 37,5 | 318 [ B0100 4314 | 1430 ) 99,0
11 | ss|ool1sl | 2801 | 170 || 215 | 75|i30j25(25| 66,3 | 410 || 319 | 952004514 | 1530 | 110,0
112 | 60[95/18[2 | 29:6 | 18,3 | 216 |80140|26{3° | 702 | 450 || 320 |l00RI547}4 | 1740 | 1320
113 | 65010001812 | 30,7 | 1906 [ 217 |85)150(28(3 | 89,5 | 53,0 =
114 | 700110{202 | 37,7 | 245 | 218 900160303 | 956 | 62.0 Senan Cepis
115 | 755202 | 397 | 2600 | 219 | 95170/32{3,5| 108,0 | 69,5 | 403 29| 118
116 | 901252212 | 47,7 | 31,5 | 220 [100/180{34|3,5| 124.0 | 790 | 405 364 | 204
117 | 851302212 | 49,4 1| 406 470 | 26,7
118 | 90j140{24[2,5! 57,2 S| 407 553 | 310
119 | 95/145[24[2)5| 60,5 il 408 637 | 365
120 {100j150{24{2'5| 60,5 3,75 || 409 76,1 | 455
4,65 {| 410 87,1 | 52,0
Jlerxan ‘cepus 54 |l 411 1000 | 630
) 6,65 || 412 1080 | 70,0
200 | 10 30| 9f1 | 5.9 78 | 413 1190 | 78,1
201 12| 321041 | 6,89 | 14 | 414 1430 | 1050
202 | 1535111 | 7.8 14,6 I 416 1630 | 1250
203 | 17]40j12]1 | 9,56 180 | 417 1740 | 1350





Рис. 4
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Рис. 5
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Рис. 3, б

3.3. Подбор шпонок и конструирование колес

Стандартные шпонки подберем по диаметру вала 
[image: image91.wmf]ш
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 (из ГОСТ 23360-78
 (рис. 6)) в месте установки по шпонке зубчатого колеса или полумуфты:
- 
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d

=18 мм (см. консоль входного вала на рис. 3,б) – шпонка 1,

- 
[image: image93.wmf]ш2

d

=24 мм (см. консоль выходного вала на рис. 3,б) – шпонка 2,

- 
[image: image94.wmf]ш3

d

=37 мм (см. участок вала под колесом на рис. 3, б) – шпонка 3.

От длины шпонки зависит длина ступицы колеса lст (посадочной части колеса на вал (рис. 7) или полумуфты).

Длина шпонки со скругленными краями (см. рис. 7)
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где 
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 определяется из условий прочности на срез и смятие, 
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 – ширина шпонки (см. рис. 6)

Длина ступицы назначается по условию (см. рис. 7)
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- если ширина венца колеса 
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конструкция колеса упрощается (рис. 8); 
- если, как на рис. 7, ширина венца колеса 
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 то принимают конструкцию колеса по рис. 7, назначая диаметр ступицы
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Рис. 7
1. Для шпонки 1 (
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) рассчитаем длину 
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 из условия прочности на смятие, приняв допускаемое напряжение 
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Из двух значений 
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 выбираем наибольшее, то есть 
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, окончательно длина шпонки 1 по формуле (16) с учетом стандартных длин шпонок (см. [3])

[image: image111.wmf]p1

=+b=14+6=20

мм

Ll

.

2. Для шпонки 2 (
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) рассчитаем длину 
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 из условия прочности на смятие, приняв допускаемое напряжение 
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Из двух значений 
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18

мм

=

l

 и 
[image: image117.wmf]см

31,9

мм

=

l

 выбираем наибольшее, округлив до целого числа, то есть 
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, окончательно длина шпонки 2 по формуле (16) с учетом стандартных длин шпонок 
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3. Для шпонки 3 (
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 из условия прочности на смятие, приняв допускаемое напряжение 
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Из двух значений 
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, окончательно длина шпонки 3 по формуле (16) с учетом стандартных длин шпонок (см. рис. 6)
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Длина ступицы по формуле (17)
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4. Ширина венца колеса 
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[image: image131.wmf]ст2

45

мм,

b

==

l


Конструкция колеса упрощается: ступица за венец не выступает (рис. 8)
.
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Рис. 8.

(Конструкции зубчатых колес и корпуса показаны условно (см. [5]))

3.4. Выбор конструкции корпусных деталей

4. Проверочные расчеты
4.1. Проверка зубьев на контактную выносливость

Проверку зубьев на контактную выносливость проведем по формуле
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, при симметричном расположении зубчатой пары относительно опор 
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Контактная выносливость обеспечена.

4.2. Проверка зубьев на изгибную выносливость

Проверку зубьев на изгибную выносливость проведем по формуле
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где допускаемое изгибное напряжение 
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 – коэффициент формы зуба из табл. 3:
Таблица 3.
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Изгибная выносливость обеспечена.

4.3. Расчеты валов на усталостную прочность

В качестве материала входного и выходного валов выберем сталь 45 (ГОСТ 1050-88) с твердостью 235 - 262HB (термообработка - улучшение), предел прочности 
[image: image153.wmf]в

600

s=

МПа.
4.3.1. Расчет выходного вала 
1. Выберем расчетную схему выходного вала (см. рис 8 и 9, а): подшипники заменим опорами А и B. Относительно опор венец зубчатого колеса расположен симметрично (см. рис. 8). 


[image: image154]
Рис. 9
2. На валу установлено прямозубое цилиндрическое колесо (см. рис. 8). Нормальная сила в зацеплении цилиндрической прямозубой передачи Fn, приведенная к оси вала, нагружает его в сечении, расположенном на одинаковом расстоянии от опор (см. рис. 9, а). Вал под действием внешних сил изгибается силой Fn и скручивается моментом на валу Т2 (см. рис. 9, а).

В зацеплении прямозубой цилиндрической передачи действует нормальная сила
, которую определим с учетом потерь в зацеплении:
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где Т2 – из (3) в Н(мм, d2 – из () в мм, стандартный угол ( = 20(.
3. Определим реакции в опорах (см. рис. 9, а), используя уравнения равновесия:
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4. Построим эпюры изгибающих моментов и крутящих моментов (см. рис. 9, б), затем определим 

- в опасном сечении I-I на рис. 9 значения изгибающего (Ми) и крутящего (Mк) моментов 
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- в опасном сечении II-II на рис. 9 значение крутящего (Mк) момента:
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5. В опасных сечениях найдем нормальные и касательные напряжения
.

 В опасном сечении I-I:
- нормальные напряжения при изгибе 
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где 
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– осевой момент сопротивления плоского сечения, 
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 - диаметр вала в опасном сечении (под колесом на рис. 3, б);

- касательные напряжения при кручении
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где 
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– полярный момент сопротивления плоского сечения, 
[image: image166.wmf]d=37 

мм

 - диаметр вала в опасном сечении (под колесом на рис. 3, б).
В опасном сечении II-II:
- касательные напряжения при кручении
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где 
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– полярный момент сопротивления плоского сечения, 
[image: image169.wmf]d=30 

мм

 - диаметр вала в опасном сечении (под подшипником на рис. 3, б).
6. Вычислим коэффициенты запаса сопротивления усталости по изгибу и по кручению в каждом опасном сечении 
В опасном сечении I:
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В этих формулах 
[image: image172.wmf]1

-

s

 и 
[image: image173.wmf]1

-

t

 – пределы выносливости, которые связаны соотношениями (при (в = 600МПа):  
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 – амплитуды переменных составляющих циклов напряжений, 
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 и 
[image: image180.wmf]m

t

 – постоянные составляющие, поскольку напряжения изгиба в валах изменяются по симметричному циклу
, а напряжения кручения – по отнулевому циклу
, составляющие циклов определяются формулами:
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 k( = 1,7 и k( = 1,4 – эффективные коэффициенты концентрации напряжений, на валу в опасном сечении расположен шпоночный паз (см. табл. 4); масштабный фактор выбираем по графику 2
 на рис. 10, при диаметре вала d= 37мм 
[image: image189.wmf]M
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 на рис. 11, для (в = 600МПа 
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Таблица 4.
	Фактор
концентрации
	k(
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	Шпоночная канавка
	1,7
	2
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                                Рис. 10                                                          Рис. 11  
В опасном сечении II:
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в этой формуле масштабный фактор выбираем по графику 2 на рис. 10, при диаметре вала d= 30мм 
[image: image194.wmf]M
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7. Определим коэффициент запаса усталостной прочности и сравним с допускаемой величиной.
В опасном сечении I:
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В опасном сечении II:
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Усталостная прочность выходного вала обеспечена.
4.3.2. Расчет входного вала

1. Выберем расчетную схему входного вала (см. рис 8 и рис. 12, а): подшипники заменим опорами А и B. Относительно опор венец зубчатого колеса расположен симметрично (см. рис. 8). 


[image: image197]
Рис. 12
2. Входной вал – это вал-шестерня прямозубой цилиндрической передачи (см. рис. 8). Нормальная сила в зацеплении цилиндрической прямозубой передачи Fn, приведенная к оси входного вала, нагружает его в сечении, расположенном на одинаковом расстоянии от опор (см. рис. 12, а). Вал под действием внешних сил изгибается силой Fn и скручивается моментом на валу Т1 (см. рис. 12, а).

В зацеплении прямозубой цилиндрической передачи действует нормальная сила, которую определим по формуле:
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где Т1 – из (2) в Н(мм, d1 – из (12) в мм, стандартный угол ( = 20(.
3. Определим реакции в опорах, используя уравнения равновесия:
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4. Построим эпюры изгибающих моментов и крутящих моментов (см. рис. 12, б), затем определим 

- в опасном сечении I-I значения изгибающего (Ми) и крутящего (Mк) моментов 
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- в опасном сечении II-II значение крутящего (Mк) момента:
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5. В опасных сечениях найдем нормальные и касательные напряжения.

 В опасном сечении I-I:
- нормальные напряжения при изгибе 
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[image: image205.wmf]3
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– осевой момент сопротивления плоского сечения, 
[image: image206.wmf]d=32

мм

- диаметр вала в опасном сечении;

- касательные напряжения при кручении
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где 
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 – полярный момент сопротивления плоского сечения.
В опасном сечении II-II:
- касательные напряжения при кручении
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где 
[image: image210.wmf]d=25

мм

 – диаметр вала в опасном сечении (диаметр цапфы).

6. Вычислим коэффициенты запаса сопротивления усталости по изгибу и по кручению в каждом опасном сечении 
В опасном сечении I:
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В этих формулах 
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 – пределы выносливости, которые связаны соотношениями при (в = 600МПа: 
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 – постоянные составляющие, поскольку напряжения изгиба в валах изменяются по симметричному циклу, а напряжения кручения – по отнулевому циклу, составляющие циклов определяются формулами:
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 k( = 1,7 и k( = 1,4 – эффективные коэффициенты концентрации напряжений, на валу в опасном сечении расположен шпоночный паз (см. табл. 4) ; масштабный фактор выбираем по графику 2 на рис. 10, при диаметре вала d= 32мм 
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В опасном сечении II:
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в этой формуле масштабный фактор выбираем по графику 2 на рис. 10, при диаметре вала d= 25мм 
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7. Определим коэффициент запаса усталостной прочности и сравним с допускаемой величиной.

В опасном сечении I:
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В опасном сечении II:
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Усталостная прочность входного вала обеспечена.
4.4. Проверка работоспособности подшипников

4.4.1. Проверка работоспособности подшипников, установленных на выходном валу

1. Из каталога по диаметру цапфы выходного вала 30 мм был подобран радиальный шарикоподшипник легкой серии с паспортной динамической грузоподъемностью 
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=19500Н (см. рис. 3, б и 5).

2. В соответствии с расчетной схемой на рис. 9, а реакции в опорах А и В равны, следовательно, радиальная сила в опоре


[image: image237.wmf]r

B

A

FRR680

===

Н.

3. Эквивалентная сила в случае действия только радиальной нагрузки 
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где 
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, так как в обычных зубчатых передачах температура не выше 100 градусов.

4. Долговечность в миллионах оборотов 

[image: image242.wmf]экспл

2

66

L=60 nt/106025010000/10150

=××=

млн об,
где 
[image: image243.wmf]2

n

 - из (1) в об/мин; 
[image: image244.wmf]экспл

10000

ч.

t

=

- по условию.

5. Динамическая грузоподъемность 

[image: image245.wmf]3

э

CPL6801503613H

r

a

==»

.
6. Подшипник пригоден, так как 
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4.4.2. Проверка работоспособности подшипников, установленных на входном валу

1. Из каталога по диаметру цапфы входного вала 25 мм был подобран радиальный шарикоподшипник легкой серии с паспортной динамической грузоподъемностью 
[image: image247.wmf][
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r

C

=14000Н (см. рис. 3, б и 5).

2. В соответствии с расчетной схемой на рис. 12, а реакции в опорах А и В равны, следовательно, радиальная сила в опоре
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3. Эквивалентная сила в случае действия только радиальной нагрузки 
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4. Долговечность в миллионах оборотов (при 
[image: image250.wmf]1

1000

об/мин

n

=

 по условию)

[image: image251.wmf]экспл

1

66

L=60 nt/1060100010000/10600

=××=

млн об.
5. Динамическая грузоподъемность по формуле (98)
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4.5. Проверка шпонок на смятие
Подбор шпонок был проведен с учетом условия прочности на смятие (см. п. 3.3), окончательные размеры выбраны не меньше тех, которые были получены по условию прочности на смятие. Отсюда следует, что прочность шпонок обеспечена.
5. Выбор смазочных материалов
.
Приложение 1.
“Конструирование зубчатых колёс

При соотношении диаметров da1/dВ<2 (рис. 3.1, а) шестерню обычно выполняют заодно с валом. Получающуюся конструкцию называют валом-шестернёй.

При больших передаточных числах 
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 диаметр вершин зубьев шестерни, как правило, мало отличается от диаметра вала и валы-шестерни конструируют по рис. 3.1, б, в. В этом случае зубья нарезают на поверхности вала. Выход фрезы (расстояние 
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	Рис. 3.1


При диаметре вершин зубьев da2<80 мм колесо можно изготавливать в виде плоского диска (рис. 3.2, а), а при da2=80…200 мм - плоским с выточками (рис. 3.2, б), уменьшающими объём механической обработки торцев колеса.

Если da2>200 мм колесо выполняют в виде дисков со ступицами (рис. 3.2, в).
Ниже изложены рекомендации по выбору размеров конструктивных элементов колеса.
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Если отношение da2/b2>6 то для повышения точности центровки и устойчивости колеса на валу следует увеличить длину ступицы, принимая её равной
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	Рис. 3.2
	


В случае da2/b2<6  следует принимать 
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При da2>300 мм  для удобства транспортировки и уменьшения массы колеса в дисках целесообразно выполнять 4…6 отверстий, имеющих параметры
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Фаски на торцах зубчатого венца
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Острые кромки на торцах ступицы и углах обода притупляют фасками, размеры (мм) которых принимают
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Чтобы обеспечить свободную выемку заготовки колеса из штампа, предусматривают штамповочные уклоны 
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причём меньшие значения коэффициента – для крупных модулей 
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Предельные отклонения диаметра 
[image: image280.wmf]B

d

-

 по Н7, диаметра 
[image: image281.wmf]a

d

-

 по h11, ширины 
[image: image282.wmf]b

-

 по h12, других обрабатываемых поверхностей: отверстий – по Н14, валов – по h14, остальных - 
[image: image283.wmf]14

,

2

IT

±

 а необрабатываемых поверхностей - 
[image: image284.wmf]16

.

2

IT

±

...”
Приложение 2.
3.4. Выбор конструкции корпусных деталей

К корпусным деталям относят детали, обеспечивающие взаимное расположение деталей узла и воспринимающие силы, действующие в редукторе. 

Корпусные детали получают методом литья или сварки. Материалом литых деталей чаще всего являются чугуны.

Основными корпусными деталями редуктора являются корпус (нижняя часть) или картер и крышка (верхняя часть). 

Минимальная толщина стенки чугунного литого корпуса редуктора должна быть не меньше 6 мм. 

На рис. 13 показаны корпус и крышка одноступенчатого редуктора в сборе, разъём которых выполнен в плоскости осей валов. Корпусная деталь состоит из стенок, рёбер, бобышек, фланцев
 и других элементов, соединенных в единое целое (см. рис. 13). Ориентировочные соотношения размеров основных элементов литых корпуса и крышки редуктора приведены в табл.1.

Поверхности под головкой болта и гайкой должны быть перпендикулярны оси отверстия, для этого их дополнительно обрабатывают (см. рис. 13); в табл. 1 диаметр углубления под торец гайки или болта 
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Ширина фланцев 
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 (см. рис.13 б) крышки и корпуса должна быть достаточной для размещения головок болтов (диаметром 
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Высота бобышки (см. рис. 13 а, в) должна быть достаточной для установки болтов с диаметром 
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 стягивающих бобышку. Для того, чтобы фланцы плоскости разъёма не мешали обработке торца бобышки (к которой приворачивают крышку подшипника (см. рис. 13 в)), она должна выступать за фланцы не менее чем на 2…5 мм (см. размер 
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 на рис. 13 б и на рис. 17). 
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Рис. 13
Таблица 1.

	Наименование
	Размеры, мм

	Толщина стенки

(см. рис. 13)
	крышки
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	Рёбра корпуса и крышки

(см. рис. 13 а)
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	литейный уклон
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	Диаметр болтов

(см. рис. 13 а, в)
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	фундаментных
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	Расстояние между осью подшипника (большего) и осью стяжного болта (см. рис. 13 б).
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	Расстояние между осью подшипника (меньшего) и осью стяжного болта (см. рис. 13 б).
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	Расстояние между стяжными болтами
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	Фланцы разъёма корпуса

(см. рис. 13 а,б)
	толщина (для корпуса)

толщина (для крышки)
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	ширина большая
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	Фундаментные лапы

(см. рис. 13 в)
	толщина
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	ширина опорной полосы

(рис. 18)
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	Зазоры

(см. рис. 13)
	между зубчатым колесом и стенкой корпуса или крышки
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	между зубчатым колесом и дном
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	Расстояние до оси стяжного болта (см.рис. 13б) 
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	Расстояние до оси фундаментного болта 
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	Диаметр углубления (зенковки): под торец гайки фундаментного болта (см. рис. 13 в);

под торец гайки и стяжного болта (см. рис. 13 б);

под торец гайки и стяжного болта (см. рис. 13 б)
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	1) Момент на выходном валу редуктора
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2) 
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 – наружный диаметр большего подшипника.

3) 
[image: image322.wmf]1
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 – наружный диаметр меньшего подшипника.


Масло в корпус редуктора заливают через верхний люк (окно) (см. рис. 13 а и 14) из расчета (0,2…0,3) л масла на 1 кВт передаваемой мощности при средних рабочих скоростях и нагрузках. Глубина погружения колеса в масло должна быть не менее 10 мм. 
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Рис. 14
При работе передачи масло загрязняется, поэтому его периодически меняют. Для слива масла в корпусе редуктора предусматривают отверстие (на рис. 13 а), закрываемое пробкой (рис. 15). Под пробку ставят уплотняющую прокладку, например из фибры
. Дно корпуса делают с уклоном 1о…1,5о в сторону сливного отверстия.
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Рис. 15
Для наблюдения за уровнем масла можно использовать жезловый маслоуказатель, изображённый на рис. 16. 

При длительной работе из-за нагрева масла и воздуха повышается давление внутри редуктора, что приводит к просачиванию масла через уплотнения и стыки. Чтобы этого избежать, внутреннюю полость редуктора сообщают с внешней средой путём установки отдушины (см. рис. 14) в смотровой крышке.
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Рис. 16
Рекомендации по назначению диаметра привёртной крышки подшипника (см. рис.13 в и рис. 17), который равен 
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 винтов крепления крышки даны в табл. 2. Подбирая металлические прокладки требуемой толщины (см. рис. 17), можно отрегулировать осевое положение подшипника.
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Рис. 17

Таблица 2

Размеры крышек подшипников на винтах (рис. 13 в и 17) в зависимости от наружного диаметра подшипника 
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	Примечание: 1) размеры в мм;

2) 
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и z – диаметр и число винтов крепления крышки к корпусу.


Расточку отверстий под подшипники в крышке и корпусе редуктора производят в сборе. Перед расточкой по диагонали фланца устанавливают два цилиндрических или конических координирующих штифта (см. рис. 13, сечение Д-Д).

Поверхности контакта корпуса и крышки для плотного их прилегания шлифуют и смазывают герметиком, который склеивает крышку и корпус. Чтобы облегчить их разъединение при разборке, рекомендуют применять отжимные винты (см. рис. 13, сечение Е – Е). Устройства, предназначенные для подъёма и транспортировки редуктора, называются проушинами (см. рис. 13 а и сечение А-А).

Опорная плоскость служит для установки и крепления редуктора на сопряжённых конструкциях – раме, станине, фундаменте и пр. (рис. 18).
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Рис. 18 

Примеры решения задач.
Пример 1. 

Сконструировать привертную крышку подшипника (см. рис. 17), используя зависимости из табл. 2, если наружный диаметр подшипника
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Решение

Используя данные табл. 2, рассчитаем размеры элементов привертной крышки. Результаты расчетов поместим в табл. 3.

Таблица 3
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Пример 2. 

Рассчитать размеры основных элементов корпуса и крышки одноступенчатого цилиндрического редуктора (см. рис. 13), используя зависимости из табл. 1. Момент на выходном валу редуктора 
[image: image359.wmf]2
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=115, наружные диаметры подшипников 62 мм и 52 мм.

Решение

Используя данные табл. 1, рассчитаем размеры основных элементов корпуса и крышки одноступенчатого редуктора. Результаты расчетов поместим в табл. 4.

Таблица 4.

	Наименование
	Размеры, мм

	Толщина стенки
	крышки
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Результаты расчетов в примерах 1 и 2 помещены на рис. 19.

[image: image388.jpg]OKHO (JTIOK) /st OCMOTpa
3alenjeHUM U 3alIMBKK Macna

a

Ipoywmuna

AN
\ez==

7N

7

DNz

2

iE
&,

70

Ortsepcrue st
OTKHMHOTO BUHTA




Рис. 19
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� Последовательность расчета см. в [7].


� См. табл. в [2, 3].


� Методика предварительного расчета валов изложена в [2, 3].


� См. особенности конструирования валов в [3, 5].


� Методика подбора шпонок рассмотрена в пособии 2, с.63, принять � EMBED Equation.DSMT4  ���.


� См. пособие [3].


� Размеры отдельных элементов зубчатых колес необходимо определить по формулам из [5, с.21-24], см. Приложение 1.


� См. Приложение 2.


� Методика расчета изложена в [2].


� Методика расчета изложена в [3].


� Методика расчета валов на усталостную прочность изложена в [2; 4, c. 297].


� Определение нормальной силы в зацеплении дано в [4, c.3].


� Формулы для расчета напряжений изгиба и кручения даны в [4, c.301].


� Симметричный цикл показан на рис. 15.4 в [4, c.299]. 


� Отнулевой цикл показан на рис. 15.4 в [4, c.299].


� Для среднеуглеродистой стали (45 ГОСТ 1050-88)  коэффициент выбирается по кривой 2.


� Для шлифованных валов коэффициент выбирается по кривой 2.


� Методика подбора и расчета подшипников качения приведена в [2, 3].


� Систему смазывания зубчатых передач, подшипников качения и  марку смазочного материала необходимо выбрать по рекомендациям из [3; 5, с.73].


� Из [5, с.21-24] - Кривенко И.С. Проектирование цилиндрического одноступенчатого редуктора. Метод. указания. СПб: Изд. Центр СПбГМТУ, 2005.


� Определение � EMBED Equation.DSMT4  ��� см. в [5, § 4.1].


� Определение диаметра вала dB  см. в § 5.1.


� См. пособие [5, с.68-81].


� Ребро (см. рис. 168 а, в) – продольный выступ на корпусе, увеличивающий жесткость корпуса и улучшающий теплопередачу.


Бобышка (см. рис. 168 в) – прилив на литой детали в месте размещения других деталей (например, болтов, соединяющих крышку и корпус редуктора).


Фланец (см. рис. 168 а) – соединительная часть деталей с отверстиями под болты, имеющая форму плоскости (диска).


� Фибра – твердый, гибкий и эластичный материал (например, целлюлоза с пропиткой)
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