Пример расчета

Рассчитать выходной вал коническо - цилиндрического редуктора по исходным данным. Крутящий момент на валу Мк =500 Нм; угловая скорость вала ω = 8,38рад/с. Силы в косозубом зацеплении: окружная Ft = 5020 Н; радиальная Fr =1840Н; осевая Fa = 715Н. Начальный диаметр цилиндрического колеса dω = 204мм; делительный диаметр звездочки цепной передачи dзв = 125мм; давление на вал от натяжения цепи цепной передачи Fц = 7560Н. Расположение цепной передачи горизонтально.










        


























     1.Ориентировочное определение диаметра вала 
[image: image2.png]


 =[image: image4.png]


 =39,7мм,
 где [τ] =40 МПа, принимаем, учитывая тихоходность вала. Выбираем по нормальному ряду. По полученному размеру диаметр вала под ступицей звездочки цепной передачи выполняют как наименьший по диаметру участок вала, предающий крутящий момент.
     2. Проводим эскизное конструирование вала. Полученные диаметры: 

d1 =42мм, d2 =45мм, d3 =50мм  
3. Момент осевой силы Fa
[image: image5.png]



4. Определение реакций опор
Сначала определим реакции опор вертикальной плоскости. В вертикальной плоскости действуют силы RAz, RBz, Ft . Используя уравнения равновесия, находим вертикальные реакции:
                                 ΣМ(Fк) = 0,  Находим, что RAz = RBz
RAz = [image: image7.png]


 =[image: image9.png]5020



  = 2510Н

Горизонтальная плоскость zOx:

ΣМВ(Fk) = 0; RAx = [image: image11.png]


 = [image: image13.png]7560-147-73-10% - 1840 -50
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= -9463,2H
ΣMA (Fk)= 0; RBx = [image: image15.png]Fyly +Frly
Fuly #Frlp =M



 =[image: image17.png]7560-47+1840-50—73-10°
100



 =3743,2 H
Проверка: Fц + RBz –Fr =RAz; 9470 = 9470 Н
5. Эпюры изгибающих и крутящих моментов

Вертикальная плоскость (рис. 1) MCx = RAzl2 = 2510·50·10 -3 = 125 Hм

Эпюры вертикальной плоскости (рис.2)

Горизонтальная плоскость 
Эпюры горизонтальной плоскости (рис.4)

 (рис.3) МAz = Fц·l1 = 7560·47·10-3 = 360 Hм

МСz лев. = RBzl3 + M = 3750 · 50 · 10-3 + 73 = 260 Hм; 

MCя прав. = RBzl3= 3750·50·10-3 = 187,160 Hм .

6. Выбор опасного сечения.

Наиболее опасными будут сечения в сечениях l-l и ll-ll. В сечении l –l действуют значительный изгибающий и крутящий моменты, приходящиеся на наиболее тонкий участок вала. Кроме того, в плоскости данного сечения имеются три концентратора напряжения: от галтели, шлицев и переходной посадки. В сечении ll – ll также действуют значительные изгибающие и крутящий моменты и имеются два концентратора напряжений, галтель и посадка с натягом. За опасные приняты краевые сечения под посадочными ступицами, так как здесь наибольшие напряжения по сравнению с серединными сечениями.
7. Изгибающие моменты и напряжения в опасных сечениях 
Сечение l-l, Мx = Fцl4 =7560·20·10-3 =150Hм
Моменты сопротивления  c учетом шлицев: осевой
 Wи = [image: image19.png]nd®  bt(d-t)* _
32 2d



 5480 мм3, 

 полярный 

Wр =[image: image21.png]md® _ bt(d—t)®
16 od



  =11880мм3
Напряжения при изгибе [image: image23.png]


 = [image: image25.png]150-10°
©480



 =28 МПа.
Напряжения при кручении τ =[image: image27.png]


 = [image: image29.png]500-10°
11880



 =42 МПа.
Сечение ll – ll. Вертикальная плоскость yOx: 
Mz = RAyl5 =2510·22·10-3 = 55 Нм, 

Горизонтальная плоскость zOx: 
My =RBz(L – l5) – Fr(l2 –l5) + M = 3750(100 – 22)10-3 -1840(50 -22)10-3 +73 = 315 Hм.
Суммарный изгибающий момент

[image: image31.png]M, s, = /M2 + M?
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 =320 Нм.
Напряжения при изгибе
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Напряжения при кручении

[image: image35.png]_ M, 500-10°
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=27 MIla




8. Проверка на  статическую прочность

Проводим по допускаемым напряжениям. При перегрузке в 200% коэффициент перегрузки Кn =2. Вал изготовлен их легированной стали 40х с характеристикой: HB = 200, σв = 730МПа, σт = 500МПа,  τт =280МПа. Проверяем вал в сечении l –l, где возникают наибольшие касательные напряжения, и в сечении ll – ll, где возникают  наибольшие нормальные напряжения

[image: image37.png]Tr 300
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 =330 МПа.
 Максимальные эквивалентные напряжения

Сечение l – l.
 σэкв. маx = Кn[image: image39.png]Vo2 + 372 =2v282+3-422 = 156 MIla < [o..]

30MIla




Сечение ll –ll.

σэкв. маx = Кn[image: image41.png]VoZ+312=2v352+3-272 =117 Mlla< [o..]

30MIla



 
Статическая прочность вала обеспечивается.

9.  Проверка на усталость
Проверку проводим по зависимости  n =  [image: image43.png]



Допустимый запас прочности по пределу выносливости [n] = 1,5 …2,5

Запас прочности по нормальным напряжениям nσ = [image: image45.png]K:nGa+WeCm



; при касательных напряжениях nτ = [image: image47.png]K-nTa+W-Tm



.
Нормальные напряжения изменяются по симметричному циклу (для него[image: image49.png]


), касательные по отнулевому ( для него [image: image51.png]0,57)





Коэффициент концентрации напряжений детали 
[image: image53.png]Koo = (22 + K- 1)K,



, где [image: image55.png]Kooy



 - коэффициент концентрации напряжений; [image: image57.png]


 – коэффициент влияния абсолютных размеров; [image: image59.png]


 – коэффициент, учитывающий шероховатость поверхности; при тонком обтачивании ([image: image61.png]


 = 1,25 мкм) [image: image63.png]


 =1,1; [image: image65.png]


 – коэффициент влияния поверхности упрочнения; [image: image67.png]


 =1 – поверхностное упрочнение отсутствует.

Сопротивление усталости вала обеспечивается.

Последовательность расчета валов и осей на усталостную прочность (выносливость).
1. Составляют расчетную схему.

2. Определяют усилия, действующие на вал.

3. Определяют опорные реакции и строят эпюры изгибающих моментов в двух взаимно перпендикулярных плоскостях, определяют общий изгибающий момент.

4. Определяют крутящие моменты и строят эпюры (для валов)

5. По формуле определяют эквивалентный момент[image: image69.png]M, e = /M2 +M?




6. В соответствии с эпюрами моментов Ми, Мк, Мэкв. Рассчитывают диаметры опасных сечений, подлежащих проверке на усталостную прочность.
7. Для каждого опасного сечения определяют расчетные коэффициенты запаса прочности  n =  [image: image71.png]



8. При кратковременных перегрузках наиболее нагруженные сечения вала проверяют на статическую прочность по формуле: 

σэкв. маx = Кn[image: image73.png]



 Задания.  1. Рассчитать вал одноступенчатого редуктора с цилиндрическими косозубыми колесами. Крутящий момент на валу Мк; окружная сила Ft; , радиальная сила Fr; осевая сила Fa; сила от ременной передачи Fn. Ременная передача расположена горизонтально. Диаметр делительной окружности шестерни D. Расстояния между опорами указаны в таблице. 










	Данные


	Варианты

	
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10

	L1 (мм)
	100
	200
	300
	400
	500
	400
	300
	200
	200
	100

	L2 (мм)
	200
	400
	500
	600
	700
	800
	900
	900
	800
	700

	L3 (мм)
	200
	300
	300
	200
	100
	100
	200
	300
	400
	400

	D (мм)
	400
	320
	220
	300
	510
	420
	350
	250
	300
	280

	Fr (Н)
	100
	200
	330
	300
	350
	310
	320
	400
	380
	300

	Ft (Н)
	1000
	1200
	1220
	1240
	1250
	1260
	1280
	1250
	1320
	1340

	Fa (Н)
	300
	200
	220
	230
	240
	250
	260
	270
	280
	290

	Fn (н)
	1693
	1680
	1660
	1700
	1400
	1450
	1500
	1550
	1560
	1480

	M (Нм)
	300
	350
	360
	400
	420
	450
	500
	510
	540
	480


Задание 2. Рассчитать вал конического прямозубого колеса, передающего мощность Р  при частоте вращения n, материал вала  -сталь 45; средний делительный диаметр колеса D; углы при вершине конуса колеса и шестерни соответственно φ1  и φ2 
Расчетные формулы: Ft = [image: image75.png]


; где Т –крутящий момент, D – делительный диаметр
Fr =Ft tgα sinφ1, где α = 20̊ - угол зацепления
Fa =Ft tgα sinφ2
Схема нагружения вала:




	Вариант
	Р (мощность)
кВт
	n (частота вращения)

об/мин
	а
мм
	в
мм
	D (делительный диаметр колеса)
	φ1

град.
	φ2

град.

	11
	3
	2840
	120
	220
	325
	68
	21

	12
	4
	2880
	125
	225
	330
	69
	22

	13
	5,5
	2880
	130
	230
	335
	70
	23

	14
	7,5
	2900
	135
	235
	340
	71
	24

	15
	11
	2900
	140
	240
	345
	72
	25

	16
	15
	2940
	145
	245
	350
	73
	26

	17
	18,5
	2940
	150
	250
	355
	74
	27

	18
	22
	2945
	155
	255
	360
	75
	28

	19
	30
	2945
	160
	260
	365
	75
	29

	20
	2,2
	2850
	165
	265
	370
	77
	30


Задание 3 Промежуточный вал редуктора передает крутящий момент через коническое прямозубое колесо и цилиндрическую прямозубую шестерню. Рассчитать вал, если известны силы в зацеплении конических колес: окружная Ft1 (H); радиальнаяFr1 (H); осевая Fa1 (Н); силы в зацеплении цилиндрических колес: окружная Ft2 (Н); радиальная Fr2 (Н). Передаваемая мощность Р (кВт), частота вращения n (об/мин); делительный диаметр конического колеса-D (мм); делительный диаметр цилиндрического колеса- d (мм)






	Вариант
	Fr1
	Ft1

	Fa1

	Fr2

	Ft2

	P
	n
	D
	d
	a
	b
	c

	21
	2979
	370
	1112
	3045
	1578
	13
	975
	93
	60
	77
	119
	48

	22
	1900
	378
	1090
	2035
	1579
	7,5
	730
	95
	64
	70
	118
	49

	23
	1800
	380
	1120
	2089
	1487
	11
	730
	97
	66
	80
	120
	50

	24
	2300
	410
	1095
	2780
	1490
	15
	730
	99
	68
	74
	124
	52

	25
	2400
	420
	1080
	2687
	1367
	18,5
	730
	100
	70
	76
	126
	54

	26
	2450
	430
	1070
	2098
	1450
	13
	730
	103
	72
	72
	160
	56

	27
	2560
	440
	1060
	3057
	1389
	11
	975
	105
	74
	82
	142
	58

	28
	2530
	510
	1050
	3060
	1435
	7,5
	730
	107
	76
	84
	146
	60

	29
	2670
	530
	1130
	2820
	1654
	15
	975
	119
	78
	86
	150
	62

	30
	1890
	458
	1125
	2076
	1374
	13
	975
	125
	80
	90
	148
	64
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Место посадки зубчатого колеса





Место посадки звездочки цепной передачи
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