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Введение

Технический уровень, качество и надежность редукторов в значительной мере определяют  технико-экономические показатели работы любой горной машины, работающей, как известно, в весьма тяжелых условиях, связанных с ограниченностью габаритов, высокой динамичностью действующих нагрузок, агрессивностью шахтных вод, задымленностью рудничной атмосферы. 

Повышение энерговооруженности горных машин все более ужесточает требования к техническому уровню их редукторов.

Тип и конструкция редуктора определяются назначением горной машины. В ряде машин применяют специальные типы встроенных редукторов с эвольвентными цилиндрическими прямо- и косозубыми колесами наружного и внутреннего зацепления, коническими колесами с прямым и круговым зубом, червячными и планетарными передачами (передачи Новикова не получили применения в редукторах подземных машин и поэтому здесь не рассматриваются).

Процесс нагружения горных машин и их редукторов носит случайный характер и определяется  изменяющимися силами сопротивления разрушению и транспортированию угля и горной породы. Прочностные параметры узлов и деталей редукторов также не являются стабильными и зависят от случайного сочетания различных факторов (колебания размеров, химического состава материала и условий его получения, химико-термической обработки, качества сборки).

Приведенные в данном учебно-методическом пособии материалы составлены на базе ряда работ, выполненных в Институте горного дела им. А.А.Скочинского, учебно-справочного пособия для втузов под ред. С.А.Чернавского,  сборника задач по деталям машин и др.

Поскольку горные машины в процессе работы выполняют разнообразные функции (разрушения и транспортирования угля или породы, перемещения, поворота исполнительного органа и др.), конструкция редукторов, входящих в исполнительные механизмы, предназначенные для реализации этих функций, определяются спецификой машины (назначением, компоновкой узлов, условиями применения) и отличаются большим разнообразием. Особенностью редукторов большинства горных машин в связи с этим является невысокий уровень стандартизации и унификации элементов редукторов (за исключением некоторых очистных и проходческих комбайнов и погрузочных машин).
1. Редукторы и мотор-редукторы
1.1. Общий обзор редукторов и мотор-редукторов.  
Редуктор – механизм, служащий для уменьшения частоты вращения и увеличения крутящего момента. Механизм, совершающий обратное преобразование, называют ускорителем, или мультипликатором. Так как потребность в мультипликаторах гораздо меньше, чем в редукторах, то  в дальнейшем будем рассматривать только редукторы .
Редуктор – механизм, соединяемый с двигателем и рабочей машиной муфтами  или другими разъемными устройствами и  это принципиально отличает его от зубчатой передачи, встраиваемой в исполнительные  механизмы.
В корпусе редуктора размещены зубчатые или червячные передачи, неподвижно закрепленные на валах. Валы опираются на подшипники, размещенные в гнездах корпуса; в основном  используются подшипники качения. Подшипники скольжения применяют в специальных случаях, когда к редуктору предъявляют повышенные требования по  уровню вибраций и шума, при очень высоких частотах вращения или при отсутствии подшипника качения нужного размера. В дальнейшем будем рассматривать только редукторы  с подшипниками качения. 
Потребности народного хозяйства  многообразны, в связи с чем число разновидностей редукторов велико, поэтому ориентироваться  во всем многообразии редукторов поможет  классификация их по типам, типоразмерам и исполнениям.
Редукторы различных горных машин в целом можно классифицировать: по количеству ступеней (одноступенчатые, двухступенчатые, трехступенчатые,… пяти и более ступеней);  по типу передач (цилиндрические, конические, с червячной передачей, цилиндро-конические, планетарные); по числу приводных двигателей (два, один); по кинематической схеме (разветвленная, неразветвленная); по числу составных частей (одна, две и более) и по типу кинематической связи с исполнительным органом (гибкая,  жесткая).

Число ступеней редуктора определяя ют сложность его конструкции и габариты. Одноступенчатые редукторы в горных машинах применяют только для привода лап погрузочных устройств проходческих комбайнов и погрузочных машин. Конические передачи с круговыми зубьями этих редукторов смонтированы в отдельных корпусах. Такие редукторы не имеют собственного двигателя, их привод осуществляется от переднего вала или редуктора конвейера        Большинство редукторов горных машин имеют две – четыре ступени, причем двухступенчатые редукторы характерны для разборных скребковых конвейеров всех типов и  аккумуляторных электровозов, трехступенчатые – для всех передвижных скребковых конвейеров, четырехступенчатые – почти для всех режущих частей очистных комбайнов, конвейеров проходческих комбайнов и погрузочных машин с нагребающими лапами. Пять и более ступеней имеют наиболее сложные  редукторы, в основном применяемые в проходческих комбайнах [1].

Тот или иной тип передач редуктора определяется его компоновкой и габаритами. Из рассмотрения классификации видно, что большинство горных машин имеет цилиндро-конические редукторы, обеспечивающие поперечное размещение приводного электродвигателя относительно редуктора, а следовательно, уменьшение габаритов всего привода. Это особенно актуально для режущих частей очистных комбайнов и скребковых конвейеров всех типов, а также конвейеров и механизмов перемещения проходческих комбайнов и погрузочных машин. Практика эксплуатации показывает, что конические передачи больше чем цилиндрические  чувствительны к перекосам валов и требуют тщательной регулировки зубчатого зацепления,  нарушение которой приводит к разрушению зубьев конических зубчатых колес (долговечность конических зубчатых колес примерно в 1,5 раза меньше, чем цилиндрических). В ряде горных машин начинают чаще применяться планетарные  передачи, встраиваемые в обычный цилиндрический редуктор; правда, только планетарным является один редуктор исполнительного органа проходческого комбайна 4ПУ. Преимуществом планетарных передач, как известно, является возможность реализации большого передаточного отношения при относительно малых габаритах редуктора. Однако требования к высокой точности изготовления зубчатых колес и относительная сложность сборки этих передач пока ограничивают возможности более широкого применения их в редукторах других машин. Только в двух редукторах использована червячная передача.

Кинематическая схема редуктора, помимо других особенностей (число ступеней, тип передач и др.), характеризуется также числом выходных валов: один вал – неразветвленная, два – разветвленная кинематические схемы. В последнем случае через один редуктор приводятся два исполнительных органа (например, два шнека очистного комбайна, две  звездочки механизма перемещения проходческого комбайна, две пары колес электровоза). Как видно, для режущих частей очистных комбайнов в большей степени характерна неразветвленная кинематическая схема. Редукторы же механизмов перемещения проходческих комбайнов (кроме 4ПП2М и 4ПП5) и погрузочных машин (кроме МПК3) имеют разветвленную, редукторы исполнительных органов проходческих комбайнов – неразветвленную схемы.

Особенности компоновки и кинематики редукторов горных машин обусловливают размещение их передач в одном или двух корпусах.                    
К первому случаю относятся редукторы  исполнительных органов проходческих комбайнов, скребковых конвейеров, электровозов и др. Большинство редукторов горных машин состоит из двух и более частей, причем, если в режущих частях очистных комбайнов (кроме МК67М) выходной вал основного редуктора является также первым валом редуктора-качалки, передающего вращение на шнек, то, например, редукторы конвейеров и погрузчиков проходческих комбайнов и погрузочных машин с  нагребающими лапами соединяются между собой муфтами,  телескопическими валами, т.е. в последнем случае, видимо, точнее было бы говорить о приводном блоке, состоящем из нескольких редукторов.

Последним признаком в представленной классификации является тип кинематической связи выходного вала редуктора с исполнительным органом. Гибкую связь с вертикальными барабанами (через режущую цепь) имеют редукторы режущих частей очистных комбайнов КА80 и МК67ММ и с ковшом (через круглозвенную цепь) – редукторы погрузочных машин 1ППН5, ППМ4У и ППН1С. Остальные редукторы имеют жесткую связь с исполнительными органами (шнеком, коронкой, звездочкой конвейера или траковой цепи), которые неподвижно закреплены на выходных валах редукторов.

Рассматривая приведенную классификацию в целом, необходимо отметить ее некоторую условность и взаимосвязанность отдельных классификационных признаков. Действительно, редуктор, имеющий два приводных двигателя, каждый из которых обеспечивает привод соответствующего исполнительного органа (см., например, редукторы очистных комбайнов К103, КШ3М, 1ГШ68), имеет неразветвленную кинематическую схему;  одноступенчатые редукторы, как правило, конические.

Помимо перечисленных классификационных признаков следует также указать на особенности редукторов горных машин определенного назначения. Так, корпуса редукторов режущих частей одновременно выполняют функцию силовой базы машины, имеют опоры, с помощью которых комбайны перемещаются по  ставу конвейера; поэтому корпуса кроме нагрузок от  зубчатых зацеплений, нагружены внешними усилиями, которые необходимо учитывать при расчете как самого корпуса, так и зубчатых передач. Кроме того, у очистных комбайнов в процессе их работы постоянно происходит перемещение редуктора-качалки относительно основного редуктора. Механизмы перемещения проходческих комбайнов и погрузочных машин снабжены автоматическими гидравлическими или фрикционными тормозами, необходимыми при остановках машин на уклонах; в некоторых из этих редукторов предусмотрено реверсирование вращения или переключение с рабочей скорости на маневренную.

Конструктивные особенности машины и ее редуктора определяются горно-геологическими условиями (мощностью пласта, свойствами боковых пород, углом падения, крепостью и абразивностью угля), экономического (сортность по крупным классам и золе), требования по ресурсу и ремонтопригодности, удобству управления и т.д. Условия работы горных машин нестабильны по сопротивляемости резанию, гипсометрии пласта, состоянию боковых пород, непрерывное перемещение машин по лаве или выработке также приводит к изменению напряженного состояния деталей, в первую очередь – корпусов редукторов.

Специфические особенности горных машин в полной мере распространяются на их редукторы как основные элементы, осуществляющие привод почти всех исполнительных органов машин. Для большинства подземных горных машин (в первую очередь, очистных и проходческих комбайнов,  погрузочных машин) редукторы являются основными элементами по метало- и трудоемкости изготовления.

Тип и конструкция редуктора определяются спецификой и назначением  той или иной машины; вместе с тем, редукторам горных машин присущ ряд общих характерных черт, которые выделяют их из всей широкой  номенклатуры редукторов машин различного назначения.

В редукторах и приводах горных машин свыше 90%  цилиндрических колес составляют прямозубые, а более половины конических выполнены с круговыми зубьями.

Передаточное число одной ступени редукторов  цилиндрических зубчатых передач не превышают 3 … 3,5, то при 3 - 4-ступенчатых редукторах привода режущей части общее передаточное число достигает   20… 28.
Для быстроходных (моторных) передач минимальное число зубьев цилиндрических зубчатых колес принимают равным 15…17, а для
высоконапряженных выходных ступеней – 12 … 14. Минимальное число зубьев конических зубчатых колес для  первых (моторных) ступеней составляет
11 – 12 (редукторы скребковых конвейеров), вторых ступеней передач в
                                                                       Таблица 1.1.
Распределение общих передаточных чисел в двухступенчатых трехосных редукторах по отдельным ступеням зубчатых зацеплений
	Передаточные числа номинальные
	iб· iт
	Передаточные числа номинальные
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	общее редуктора
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ходной
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	тихохо-
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iт
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	8,0

9,0
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	2.0

2,24

2,5
	4,0
	8,0

8,96

10


	22,4

25

28

31,5
	4,5

5,0

5,6

6,3
	5,0
	22,5

25

28

31,5

	11,2

12,5
	2,8

3,15
	4,0
	11,2

12,6
	35,5

40
	6,3

7,1
	5,6
	35,28

39,76

	14

16

18

20
	3,15

3,55

4,0

4,5
	4,5
	14,17

15,97

18

20,25
	45

50
	7,1

8,0
	6,3
	44,73

50,4


редукторах очистных комбайнов – 12 – 13. 

Передаточное число одной ступени конической передачи составляет        2,2 – 5. Кроме колес с круговыми зубьями в редукторах очистных комбайнов используют конические колеса с двояко выпукловогнутым зубом, имеющие повышенную нагрузочную способность за счет лучшей локализации пятна контакта.
Зубчатые колеса первых ступеней редукторов имеют окружные скорости    9 – 11, промежуточных – 2… 6, а последних (выходных) ступеней – 0,6 …2 м/с.
Величина межосевого расстояния определяется расчетом на усталостную контактную прочность поверхностей зубьев или выбирается конструктивно в зависимости от  габаритов приводимой мА
                                                                                    Таблица 1.2.
Распределение общих передаточных чисел в двухступенчатых двухосных (соосных) редукторах с горизонтальным расположением валов в одной плоскости по отдельным ступеням зубчатых зацеплений
	Передаточные числа номинальные
	iб· iт
	Передаточные числа номинальные
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9,0
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2,8

3,15
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	7,87
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9,92
	22,4
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	4,5

5,0
	5,0
	22,5

25

	11,2

12,5

14

16
	2,8

3,15

3,55

4,0
	4,0
	11,2

12,6

14,2

16
	28

31,5

35,5

40
	5,0

5,0

5,6

6,3
	5,6

6,3
	28

31,5

35,28

39,69

	18

20
	4,0

4,5


	4,5
	18

20,25
	45

50
	6,3

7,1
	7,1
	44,73

50,41


Тип редуктора определяется составом передач,  порядком их размещения в направлении от быстроходного вала к тихоходному и положением осей зубчатых колес в пространстве. Для обозначения передач используют большие буквы русского алфавита: Ц – цилиндрическая; П – планетарная; К – коническая; Ч – червячная; Г – глобоидная; В – волновая. Если одинаковых передач  две или более, то  после буквы ставится соответствующая цифра. Наиболее распространенные редукторы с валами, расположенными в горизонтальной плоскости. У червячных и  глобоидных редукторов они скрещиваются, оставаясь горизонтальными. Если все валы расположены в одной вертикальной плоскости, к обозначению типа добавляется индекс «В». Если ось тихоходного вала вертикальна, то добавляется индекс «Т», если ось быстроходного вала вертикальна – индекс «Б». Например, КЦ2ВБ – трехступенчатый коническо-цилиндрический редуктор с одной конической и двумя цилиндрическими передачами, причем ось быстроходного вала  вертикальна, оси остальных валов горизонтальны.
В мотор-редукторах к обычному обозначению  спереди добавляется буква М. Например, МКЦ2ВБ означает мотор-редуктор на базе предыдущего редуктора.
Обозначение типоразмера редуктора складывается из его типа и главного параметра его тихоходной ступени. Для передач цилиндрической, червячной и глобоидной главным параметром является межосевое расстояние; планетарной – радиус водила; конической – диаметр основания делительного конуса колеса; волновой–внутренний посадочный диаметр гибкого колеса в недеформированном состоянии, совпадающий с  наружным посадочным диаметром гибкого подшипника, если он применяется.

Под исполнениями понимают передаточное отношение, вариант сборки и формы концов валов. Если исполнение единственное, т.е. редуктор специальный,  то оно в обозначение сборки не вводится.
Типоразмер редуктора с межосевым расстоянием тихоходной ступени 200 мм и передаточным отношением i = 63 будет обозначаться КЦ2ВБ-200-63.Сборку редуктора обозначают по ГОСТ 20373-80.

Критерием технического уровня служит относительная масса   γ = m/T , где m – масса редуктора , кг;  T – вращающий момент, Н·м. Относительная масса почти не зависит от частоты вращения валов и сравнительно мало применяется  в зависимости от типа и размера редуктора. Это позволяет приблизительно

оценивать технический уровень редукторов (табл. 1.3), кроме конических широких (Кш) и волновых (В).
Основной путь улучшения технического уровня редуктора – повышение твердости рабочих поверхностей зубьев. Для прогнозирования технического уровня проектируемого редуктора можно пользоваться аналогом и зависимостью  
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- средняя твердость зубьев лимитирующей пары редуктора
                                                                                                  Таблица 1.3.
Технический уровень редукторов

	γ , кг/Нм
	Качественная оценка технического уровня

	> 0,2

0,1 – 0,2
0,06 – 0,1
< 0,06
	Низкий уровень; редуктор морально устарел

Средний уровень; в большинстве случаев производство экономически неопрвдано

Высокий уровень; редуктор соответствует современному мировому уровню

Высший уровень; редуктор соответствует рекордным образцам


С ростом технического уровня увеличивается себестоимость 1 кг массы редуктора β = c / m,  которая при прочих равных условиях зависит от серийности. Окончательный экономический критерий – относительная себестоимость 
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. Возможно, что  индивидуальный редуктор дешевле сделать с зубчатыми колесами средней твердости, чем высокой.
1.2. Цилиндрические редукторы

Цилиндрические редукторы комплектуются  только цилиндрическими зубчатыми передачами и отличаются числом ступеней и положением валов. Тип зацепления, коэффициент ширины зубчатых колес
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, тип подшипников и т.п. не определяют типа редуктора и являются лишь конструктивными особенностями. Цилиндрические прямозубые передачи бывают внешнего и внутреннего зацепления. Передачи с внутренним зацеплением сравнительно простые в изготовлении , регулировании  и монтаже. Они применяются в машинах очистного , проходческого комплексов и в транспортных  машинах.
Передачи внутреннего зацепления имеют высокую контактную выносливость, сложнее в изготовлении  и применяются  главным образом в планетарных передачах.
Цилиндрические косозубые передачи внешнего зацепления имеют высокую прочность и плавность , применяются для первых ступеней  моторных передач при скоростях более 8 м/с.
Одноступенчатые редукторы. Компоновочные возможности одноступенчатых редукторов весьма ограничены и сводятся в основном к расположению осей валов в пространстве

Зацепление в большинстве случаев косозубое, редко – прямозубое, в редукторах с аw ≥ 800 мм обычно шевронное.

Диапазон передаточных чисел и = 1,6 † 8. Коэффициент ширины 
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. Угол наклона линии зуба косозубых передач β = 8 † 22º. 
На рис.1.1 показаны схема и общие виды горизонтального (Ц), а на рис. 1.2 – вертикального (ЦВ) редукторов. Выбор расположения осей определяется удобством общей компоновки машины.
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    Рис. 1.1. Цилиндрический             Рис.1.2. Цилиндрический одноступенчатый

     одноступенчатый                           вертикальный редуктор               

     горизонтальный редуктор
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Рис. 1.3. Цилиндрический             1.4. Цилиндрический  двухступенчатый

двухступенчатый редуктор           вертикальный редуктор
Двухступенчатые редукторы. Цилиндрические двухступенчатые редукторы обычно выполняют по развернутой, раздвоенной или сосной схеме с одним, двумя или тремя потоками мощности.
Наиболее распространена развернутая схема (рис.1.3). Редукторы, выполненные по этой схеме, весьма технологичны, имеют малую ширину, допускают легкую и рациональную унификацию с редукторами типов Ц, Ц3, КЦ, КЦ2, ЧЦ.

Вертикальное исполнение приведено  на рис. 1.4. Диапазон передаточных отношений двухступенчатых редукторов i = 7,1 ÷ 50; рекомендуемый диапазон i = 8 ÷ 40. Остальные параметры такие же, как и в одноступенчатых редукторах.

Редукторы с раздвоенной быстроходной ступенью (Ц2Ш) показаны на рис. 1.5. Эти редукторы легче редукторов с развернутой схемой, но шире. Возможности унификации у них весьма ограничен 
Быстроходная ступень представляет собой разнесенный шеврон, тихоходная - до 
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мм – шевронную. Раздваивать тихоходную ступень нецелесообразно. Диапазон передаточных отношений такой же, как при  развернутой схеме. Коэффициент ширины тихоходной ступени 
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; коэффициент ширины каждого из полушевронов быстроходной ступени 
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Рис. 1.5. Цилиндрический двухступенчатый  горизонтальный редуктор с раздвоенной быстроходной ступенью
тихоходной косозубой ступени 
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Двухступенчатый соосный редуктор с одним потоком мощности по габаритам и массе близок к редуктору с раздвоенной схемой, но позволяет осуществить болшее на 25% передаточное отношение. Соосный горизонтальный редуктор (Ц2С) показан на рис. 1.6.  На рис. 1.7 показан вертикальный  соосный редуктор (Ц2Св). Соосная схема ограничивает  компоновочные возможности подобных редукторов. По сравнению с близкими по назначению планетарными редукторами (П2)  они почти одинаковы по массе, но габариты их больше, а наибольшее передаточное отношение меньше. По конструкции они проще, имеют меньшее число зубчатых колес и менее трудоемки в изготовлении. По основным параметрам соосные редукторы близки к редукторам с развернутой схемой. Коэффициент ширины быстроходной ступени обычно меньше, чем у тихоходной.

Соосные редукторы с двумя и тремя потоками мощности значительно сложнее, требуют устройств для выравнивания нагрузки по потокам или высокой точности. Они целесообразны только при очень больших крутящих моментах. Область  их применения сокращается вследствие широкого распространения планетарных редукторов.
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Рис. 1.6. Цилиндрический             Рис. 1.7. Схема вертикального  

двухступенчатый соосный            соосного редуктора    

горизонтальный редуктор с

одним потоком мощности

Трехступенчатые редукторы. Эти редукторы выполняют  преимущественно на базе развернутой и раздвоенной схем. Трехступенчатый редуктор, выполненный на базе сосной схемы, имеет несоосные  быстроходный и тихоходный валы. Рационально оформить конструкцию узкой быстроходной ступени трудно. Подобные редукторы применяют редко.
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Рис.1.8. Цилиндрический трехступенчатый редуктор с развернутой схемой

При развернутой схеме оси валов часто располагают в одной плоскости разъема (рис. 1.8). Это технологично, но увеличивает длину и массу редуктора. Расположение быстроходной  ступени вниз под углом к плоскости разъема несколько сложнее, но позволяет уменьшить длину и массу. При этом удается унифицировать корпусные детали с двухступенчатым редуктором, что может быть выгодно в мелкосерийном производстве.

В трехступенчатом редукторе на базе развернутой схемы конструктивно трудно установить быстроходное колесо между полушевронами промежуточной ступени и невозможно использовать косозубую передачу в быстроходной ступени. Последнее объясняется тем, что ее осевая сила приводит к неравномерному распределению нагрузки между полушевронами промежуточной ступени. Поэтому на быстроходной ступени  применяют шевронную передачу. Трехступенчатые редукторы  раздвоенной схемы применяют только в тяжелом  редукторостроении.

Диапазон передаточных отношений    i = 25÷ 250, но обычно                          i = 31,5 ÷180. остальные  параметры – как  у двухступенчатых редукторов.
Многоступенчатые редукторы. Потребности в цилиндрических редукторах с числом ступеней более трех не превышают пока 1% от общей потребности. Однако доля их будет  возрастать с ростом твердости рабочих поверхностей зубьев, при этом наибольшее передаточное число в одной ступени будет уменьшаться.

Многоступенчатые редукторы с развернутой схемой конструктивно оформляют по типу трехступенчатых.
1.3. Конические редукторы
В современных конических редукторах колеса выполняют с круговыми зубьями, имеют высокую контактную и изгибную выносливость зубьев.  Во избежание появления на шестерне отрицательной осевой силы, затягивающей шестерню в зацепление, желательно, чтобы направление вращения зубчатого колеса и направление наклона линии зуба совпадали. 
Диапазон передаточных чисел и = 1÷6,3, но  и > 5 по возможности применять не следует. Если в редукторе требуется осуществить весь набор и, то целесообразно предусмотреть два корпуса: «широкий» для и = 1÷ 2,8 (КШ) и «узкий» для  и = 3,15÷ 5 (К). Такая унификация почти всегда снижает массу узких редукторов типа К. Коэффициент ширины постоянен:
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. Здесь Re – конусное расстояние. За счет округления ширины до нормальной длины по ряду Ra40 фактическое значение ψ находится в пределах 0,27 – 0,3.

Предпочтительное значение угла наклона линии зуба в  середине зуба 
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Колесо целесообразно располагать между опорами, шестерню – консольно. Установка шестерни между опорами  значительно сложнее, но позволяет уменьшить длину редуктора.
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Рис. 1.9. Конический горизонтальный широкий редуктор
1.4. Коническо-цилиндрические редукторы
Коническо-цилиндрические редукторы независимо от числа ступеней и компоновки выполняют с быстроходной конической ступенью. Параметры этой передачи такие же, как в коническом узком редукторе. Параметры цилиндрических ступеней аналогичны параметрам цилиндрических редукторов с развернутой схемой. Передаточные отношения  i = 8 ÷ 31,5.
Компоновочные возможности коническо-цилиндрических  редукторов очень велики.

Двухступенчатые редукторы. На рис. 1.10 показан основной тип такого редуктора – горизонтальный (КЦ);  рациональны коническо-цилиндрические редукторы с вертикальным  тихоходным валом (КЦТ) (рис. 1.11), применяемые для привода мешалок, механизмов поворота и т.п. Такой привод комплектуется обычным двигателем на лапах исполнения М100.
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Рис. 1.10. Коническо-цилиндрический     Рис. 1.11. Коническо-

 двухступенчатый горизонтальный           цилиндрический 

редуктор                                                       редуктор с вертикальным
                                                                       тихоходным валом   

Если повернуть быстроходный вал на 90° вверх, обкатив шестерню по колесу, то получим редуктор типа КЦБ (рис. 1.12), удобный для создания на его базе мотор-редуктора МКЦБ с фланцевым двигателем М300 вертикального исполнения. Если все валы расположить в вертикальной плоскости, получим мотор-редуктор МКЦВБ, для размещения которого требуется наименьшая площадь.
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Рис. 1.12. Коническо-цилиндрический двухступенчатый редуктор с вертикальным быстроходным валом
Трехступенчатые редукторы. Этот редуктор получается из двухступенчатого добавлением еще одной тихоходной ступени, что увеличивает общее передаточное отношение до i = 25 ÷140. Параметры передач в трехступенчатых редукторах такие же,  как в двухступенчатых.

Число вариантов взаимного расположения передач в трехступенчатом редукторе еще больше, чем в двухступенчатом, но не все из них рациональны. На рис. 1.13 показан основной тип редуктора – горизонтальный (КЦ2). 
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Рис. 1.13. Коническо-цилиндрический трехступенчатый горизонтальный редуктор:

а – кинематическая схема; б – редуктор со снятой крышкой

Иногда встречается необходимость в столь больших передаточных  отношениях, что трех ступеней уже  не хватает. Таков, например,   редуктор КДВ
привода подвесных конвейеров, в котором осуществляется целый набор передаточных отношений от 100 до 5000. Звездочка тяговой цепи по условиям компоновки конвейера располагается горизонтально, для чего тихоходный вал должен быть вертикален. Редуктор имеет пять ступеней и его тип обозначается КЦ4Т.

1.5. Планетарные редукторы
Разновидностей планетарных передач очень много, но в общепромышленном редукторостроении наиболее распространен простой планетарный редуктор (рис. 1.14), состоящий из солнечной шестерни 1, сателлитов 2, исло которых обычно равно трем и венца 3, неподвижно закрепленного в корпусе. Последовательным соединением нескольких простых  планетарных рядов можно получить редуктор с нужным числом ступеней и требуемым передаточным отношением.
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Рис. 1.14. Схема планетарных редукторов:

а - одноступенчатого;       б – двухступенчатого

Солнечная шестерня не имеет опор и соединяется с быстроходным валом зубчатой муфтой, что позволяет шестерне самоустанавливаться между сателлитами, обеспечивая достаточно равномерное распределение мощности по потокам.  Зацепление в большинстве случаев прямозубое. Сателлиты часто устанавливают на сферических подшипниках, что обеспечивает выравнивание нагрузки по ширине венцов.

На базе планетарных редукторов выполняют мотор-редукторы (МП).

Часто планетарную передачу  комбинируют с обычной цилиндрической (рис. 1.15)

Волновые редукторы. Волновая передача является  разновидностью планетарной. В общепромышленном редукторостроении наиболее распространены двухволновые передачи с  неподвижным жестким колесом.
Основные преимущества волновых редукторов:  большое передаточное отношение (до 315 в одной ступени), высокая  нагрузочная способность благодаря многопарности зацепления (до 25% всех зубьев колеса), высокая кинематическая точность, малые нагрузки на валы, небольшая относительная масса (приблизительно вдвое меньше, чем у обычных планетарных редукторов), достаточно высокий КПД (0,9÷0,7 в диапазоне передаточных отношений i = 80 ÷315).
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Рис. 1.15 Цилиндро-планетарный мотор-редуктор с вертикальным тихоходным валом (МЦПТ)
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Рис. 1.16. Волновой редуктор
На рис. 1.16 показан волновой редуктор. В чугунном корпусе закреплено  жесткое колесо с внутренними зубьями из конструкционной стали 40Х, 30ХГСА и др., улучшенной до  твердости НВ 248 – 286. Гибкое колесо с наружными зубьями, изготовляемое из сталей 30ХГСА, 38ХМЮА, 40ХНМА с улучшением до твердости НВ 286 – 321, жестко соединено с тихоходным валом. Генератор волн в виде двух роликов или кулачков соединен с быстроходным валом.
1.6. Червячные редукторы
Червячные редукторы дают возможность осуществлять в одной ступени большое передаточное отношение; благодаря высоким виброакустическим свойствам все  лифтовые лебедки комплектуются исключительно червячными  редукторами. Однако вследствие низкого КПД и меньшего ресурса, чем у зубчатых редукторов, не рекомендуется применять их  в машинах непрерывного действия.
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Рис. 1. 17. Червячный редуктор с нижним расположением червяка.
[image: image33.png]



Рис. 1.18. Червячный редуктор с верхним расположением червяка 
[image: image34.png]==2




Рис. 1.19. Червячный редуктор с вертикальным тихоходным валом 

Иногда для привода тихоходных машин требуются особо большие передаточные  отношения. Это может быть обеспечено двухступенчатыми червячными редукторами, в которых передаточное отношение достигает 4000. Однокорпусное исполнение двухступенчатого червячного редуктора нерационально. Лучше компоновка из двух одноступенчатых редукторов, когда быстроходный редуктор насажен своим полым тихоходным валом на шлицованный конец червяка тихоходного редуктора и закреплен от проворота. Такой вариант значительно технологичнее, позволяет использовать крупносерийные одноступенчатые редукторы и дешевле (рис. 1.20).
[image: image35.jpg]



Рис. 1.20. Червячный двухступенчатый редуктор

1.7. Червячно-цилиндрические и цилиндрочервячные редукторы
Оба типа редуктора имеют ортогональное расположение быстроходного и тихоходного валов и близкие компоновочные схемы.Червячно-цилиндрические редукторы имеют червячную  быстроходную ступень с обычными для нее параметрами и  одну (ЧЦ) или две (ЧЦ2) цилиндрические ступени с  параметрами цилиндрического редуктора развернутой схемы. Эти  редукторы имеют большие передаточные отношения и низкий  уровень шума. Червяк обычно располагают внизу (рис. 1.21), что вызвано условиями смазывания зацепления,  расположением подшипников червяка и условиями сборки.
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Рис. 1.21. Червячно-цилиндрический двухступенчатый редуктор 
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Рис. 1.22. Цилиндрочервячный редуктор: а – схема. 

Цилиндрочервячные редукторы (ЦЧ) выполняют  двухступенчатыми. Их передаточные отношения меньше, уровень шума больше, чем у редукторов ЧЦ (рис.1. 22).

1.8. Мотор-редукторы
Принципиально мотор-редукторы могут быть выполнены на базе редукторов рассмотренных выше типов, но чаще используют редукторы соосных схем однокорпусного и блочного исполнения. В первом случае редуктор и статор двигателя встраиваемого исполнения размещают в одном корпусе, что уменьшает габариты и улучшает внешний вид мотор-редуктора, но снижает ремонтопригодность.

Во втором случае обе части мотор-редуктора представляют  собой законченные блоки, соединяемые фланцами. Это несколько увеличивает размеры, но повышает ремонтопригодность.

Для привода машин непрерывного действия мотор-редукторы комплектуют двигателями единой серии основного исполнения. Для машин циклического действия, например кранов, работающих с большим числом включений, предпочтительнее двигатели со встроенными тормозами, при отсутствии тормозов – двигатели повышенного скольжения единой серии, исполнения 200, т.е. с фланцем и лапами. Фланцем двигатель крепится к редуктору, а на лапах устанавливают подставку для тормоза, размещаемого на втором конце двигателя.

Одноступенчатые редукторы часто получаются меньше двигателей, но устанавливать редуктор на фланце двигателя единой серии нельзя, так как болты фланцевого крепления и лапы станины не рассчитаны на восприятие больших моментов тихоходного вала. Во всех случаях мотор-редуктор должен опираться на лапы корпуса редуктора.

Типичные мотор-редукторы показаны на рис. 1.15, 1.16, 1.23, 1.24.
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Рис. 1.23. Одноступенчатый  мотор-редуктор
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Рис. 1.24. Двухступенчатый мотор-редуктор

1.9. Выбор основных параметров редукторов
К основным параметрам  редукторов относят главные параметры (межосевое расстояние, радиус водила, диаметр основания делительного конуса конического колеса); передаточные отношения и числа;  коэффициенты ширины; модули;  углы наклона линии зуба; коэффициенты диаметров червяков.

Главные параметры во всех случаях надо выбирать из единого ряда: 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 16; 180; 200; 224; 250; 280; 315; 355; 400; 450; 500; 560; 630; 710.
Передаточные отношения редукторов и передаточные числа их ступеней надо выбирать из единого ряда (допускаемое отклонение от номинальных значений 
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4

±

): 1,00; 1,12; 1,25; 1,40; 1,60; 1,80; 2,00; 2,24; 2,50; 2,80; 3,15; 3,55; 4,00; 4,50; 5,00; 5,60; 6,30; 7,10; 8,00; 9,00; 10,0; 11,2; 12,5; 14,0; 16,0; 18,0; 20,; 22,4; 25,0; 28,0; 31,5; 35,5; 40,0; 45,0; 50,0; 56,0; 63,0; 71,0; 80.0; 90,0; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 224; 250; 280; 315; 355; 400; 450; 500; 630; 710; 800; 900.
При необходимости получения больших передаточных отношений ряд может быть продолжен.

Коэффициенты ширины (отношение рабочей ширины венца к главному параметру) следует выбирать из единого ряда:0,063; 0,08; 0,10; 0,125; 0,16; 0,20; 0,25; 0,315; 0,40; 0,50; 0,63; 0,80; 1,00; 1,25. Для планетарных и червячных редукторов допускается использование значений ряда Ra20.
Цилиндрические редукторы. Соотношение межосевых расстояний соседних ступеней редукторов выбирают из ряда: 1,12; 1,25; 1,4 и 1,6. При отношении, меньшем 1,12,  быстроходное колесо засекает тихоходный вал. При отношении, большем 1,6, конструкция нерациональна по габаритам и массе. Конкретные значения соотношения уточняют при разбивке передаточного отношения редуктора по ступеням

В связи с ростом твердости зубьев наблюдается тенденция увеличения модулей для обеспечения необходимой изломной прочности и, как следствие, уменьшение наибольшего  передаточного числа в одной ступени (табл. 1.4)

Таблица 1.4

Наибольшее передаточное число в одной ступени
	Положение или вид передачи
	Твердость
	umax

	Тихоходная и промежуточная во всех редукторах
	HB≤ 350 

HRC 40 – 56
HRC 56 - 63
	6,3
6,3

5,6

	Быстроходная во всех редукторах, кроме соосных
	HB≤ 350
HRC 40 – 56
HRC 56 - 63
	8

7,1

6,3

	Быстроходная во всех редукторах
	HB≤ 350
HRC 40 – 56
HRC 56 - 63
	10
9

8

	Открытая
	HB≤ 350
	25


Таблица 1.5. 
Рекомендуемые значения коэффциента ширины

	Положение или вид передачи
	Твердость
	ψt

	Несимметричное
	HB≤ 350
HRC ≥ 40
	0,315 – 0,4

0,25 – 0,315

	Симметричное

Разнесенный шеврон

Шеврон с канавкой
	Любая
	0,4 – 0,5

0,2 – 0,5

0,63 – 1,0


В табл. 1.5 приведены рекомендуемые значения коэффициента ширины 
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. Меньшие величины – при тихоходной ступени иТ ≥ 4, большие – при иТ ≤ 4. 
Во всех случаях необходимо проверять отношение ширины венца к диаметру шестерни 
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; от него зависит  коэффициент концентрации Кβ. При несимметричном расположении передачи относительно средней плоскости редуктора ψd ≤ 1,5;  при симметричном ψd ≤ 1,8. 
Модуль определяют расчетом, после того как основные  размеры будут установлены по контактной прочности.  Ориентировочные  значения отношения модуля к межосевому расстоянию следующие: при твердости зубьев HB≤ 350  mn/aw = 0,01 ÷0,02;  при HRC ≥ 40  mn/aw = 0,016÷0,0315.

При уменьшении коэффициента долговечности КНД отношение mn/aw растет.
Модули выбирают из сокращенного ряда: 0,1; 0,12; 0,15; 0,2; 0,25; 0,3; 0,4; 0,5; 0,6; 0,8; 1,0; 1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,15; 4,0; 5,0; 6,3; 8,0; 10; 12,5; 16; 20;25. Для червячных передач эти модули – торцовые. Модули меньше единицы применяют только в волновых редукторах.

В общепромышленных редукторах, за исключением планетарных, используют в большинстве случаев косозубые (реже шевронные) передачи; угол наклона линии зуба β = 8 ÷ 22°, но желательно не превышать 18° из-за роста осевых сил в зацеплении, нагружающих подшипники. Угол β определяется коэффициентом осевого перекрытия εβ, который должен быть  не менее 1,1. При использовании продольной модификации(бочкообразные зубья) этот коэффициент желательно брать не менее 1,25.

Если к передачам не предъявляют специальных требований,  как, например, вычитание осевых сил на промежуточных валах,  то колеса выполняют правыми, а шестерни – левыми.
Планетарные редукторы. Главный параметр планетарной передачи – радиус водила Rw; его выбирают из единого ряда главных параметров. Соотношение радиусов принимают из ряда: 1; 1,12; 1,25 и 1,4. Равенство радиусов обеих ступеней имеет ряд существенных конструктивных и технологических преимуществ, но влечет некоторое увеличение диаметра редуктора и его массы. Отношение радиусов по  условию минимизации массы редуктора выбирают при разбивке его передаточного отношения.

Передаточное отношение простой планетарной передачи i = 3,15 ÷12,5, но предпочтителен более узкий диапазон (i = 4 ÷10). Соответственно в двухступенчатом редукторе диапазон i = 10 ÷125 (предпочтительно 16 – 100).

Коэффициент ширины 
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. С ростом  передаточного отношения коэффициент ψR уменьшают.
Фактором, определяющим коэффициент концентрации нагрузки по ширине венца Кβ служит отношение ширины к диаметру солнечной шестерни 
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; оно должно быть не более 1,6. Соотношение коэффициентов ширины : 
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Модуль в планетарных редукторах в среднем в 1,4 раза больше, чемв аналогичных цилиндрических редукторах. Это объясняется тем, что в первых зубья сателлитов работают в условиях симметричного цикла изгибных напряжений, а во  вторых – при более легком отнулевом цикле.

Ориентировочные значения модулей в долях радиуса водила: при твердости зубьев солнечной шестерни и сателлитов НВ ≤ 350  m/R = 0,016 ÷ 0,025 и при   HRC ≥ 40  m/R = 0,025 ÷ 0,04.
Число зубьев солнечной шестерни z1 должно быть не менее 12.

Приведенные данные относятся к тихоходной ступени. В двухступенчатых редукторах модуль быстроходной ступени примерно вдвое меньше.

Передачи общепромышленных планетарных редукторов обычно выполняют прямозубыми с установкой сателлитов на сферических подшипниках, что способствует уменьшению коэффициента Кβ .

Волновые редукторы. Главный параметр волновой  передачи – внутренний диаметр гибкого колеса в недеформированном состоянии; его выбирают в соответствии с единым рядом главных параметров и уточняют по фактическому наружному диаметру гибкого  шарикоподшипника.

Диапазон передаточных отношений 
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. При малых i не удается обеспечить нужный ресурс гибкого колеса, при больших – возрастает опасность прощелкивания.

Коэффициент ширины 
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 в силовых приводах рекомендуется принимать равным 0,2.

Конические редукторы. Главный параметр конической передачи – диаметр основания делительного конуса колеса; его выбирают в соответствии с единым рядом главных параметров. Допускается отступление от номинальных размеров в пределах ±2% для увязки геометрических параметров зацепления.

Рекомендуемые наибольшие передаточные числа приведены                   в табл. 1.6.
Расчетный коэффициент ширины 
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 принят постоянным, равным 0,285. Расчетную ширину округляют по ряду Ra40 предпочтительных чисел. Фактический коэффициент ширины ψ лежит в диапазоне 0,27 – 0,30.

Таблица 1.6

Наибольшее передаточное  число конической передачи

	Передача
	Твердость
	umax

	Закрытая
	НВ ≤ 350

HRC ≥ 40
	6,3

5,0

	Открытая
	НВ ≤ 350
	8,0


Сложность формы конического кругового зуба затрудняет прямое расчетное определение модуля. Удобнее сначала  определить число зубьев колеса z2, а затем торцовый модуль 
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. Число зубьев колеса рассчитывают по эмпирической формуле   
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, где u – передаточное число;  de2 – диаметр основания делительного конуса колеса.  Полученное значение z2 уточняют с целью получения целого числа зубьев шестерни  z1 = z2 / u и соблюдения допуска на  передаточное число  ±4%.
Применение  стандартных модулей в конических передачах необязательно.

Предпочтительны передачи с круговыми зубьями, имеющие большую нагрузочную способность, меньший шум, меньшую трудоемкость изготовления, чем прямозубые. Локализованный контакт в круговых зубьях уменьшает их чувствительность к точности изготовления и монтажа. Это облегчает применение твердых зубьев. Недостаток передач с круговыми зубьями – изменение  величины  и знака осевых сил при реверсе. Угол наклона линии зуба в среднем сечении βm принимают  обычно 35°. Как правило, конические шестерни выполняют с правым зубом, колеса – с левым.
Желательное направление осевой силы на шестерне -  от вершины к основанию конуса. Для этого необходимо, чтобы направление спирали на шестерне и направление ее вращения совпадали.

Коническо-цилиндрические редукторы. В двухступенчатом редукторе соотношение главных параметров конической и  цилиндрической ступеней de2 / a = 1,12; 1.25 и 1,4. при увеличении общего передаточного отношения редуктора de2 уменьшается. В трехступенчатых редукторах это соотношение сохраняется.

Быстроходные ступени коническо-цилиндрических редукторов комплектуются коническими передачами узких редукторов, тихоходные – тихоходными передачами двухступенчатых цилиндрических редукторов развернутой схемы с обычными для них  параметрами.

Большая технологическая сложность изготовления конических передач ограничивает их номенклатуру по передаточным числам: их следует выбирать из сокращенного ряда: 3,15; 4 и 5.
Червячные редукторы.  Главные  параметры передач принимают в соответствии с единым рядом. Отношение межосевых расстояний ступеней двухступенчатого редуктора обычно равно двум.

Передаточные числа одной ступени находятся в диапазоне и = 8 ÷80, но, по возможности, больше 63 брать не следует, так как при дальнейшем увеличении передаточного числа быстро падает КПД и нагрузочная способность. Предпочтительные значения и из ряда Ra 10.
Коэффициент ширины 
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 имеет только два значения – 0,355 и 0,315; первое – для червяков с числом зубьев z1 (заходностью) 1 и 2, второе – для многозаходных червяков.
В червячных передачах стандартные – торцовые модули. Угол подъема витков червяка γ  определяется числом зубьев червяка z1 и коэффициентом диаметра q. 

В целях ограничения номенклатуры инструмента стандартизован ряд коэффициентов диаметров червяка q = d1 / m. Значения q выбирают из ряда: 7,1; 8,0; 9,0; 10,0; 11,2; 12,5; 14,0; 16,0; 18,0; 20,0; 22,4; 25,0.
Предпочтительная комбинация основных параметров червячных передач в зависимости от  и приведена в табл.1.7 при межосевых расстояниях из ряда Ra 10.
            Параметры основного ряда                    Таблица 1.7
	u
	z1
	z2
	q
	u
	z1
	z2
	q

	8
	
	32
	8
	20
	2
	40
	10

	
	4
	
	
	25
	
	50
	12,5

	10
	
	40
	10
	31,5
	
	32
	8

	12,5
	
	50
	12,5
	40
	
	40
	10

	16
	
	32
	8
	
	1
	
	

	
	2
	
	
	50
	
	50
	12/5

	
	
	
	
	63
	
	63
	16


Для основного ряда передач модуль 
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Если невозможно использовать основной ряд, следует применить комбинацию межосевого расстояния aw и  передаточного числа из ряда Ra 20. других комбинаций применять не следует, так как они приводят к излишне большим коэффициентам диаметра червяка q  и пониженным КПД.
Число зубьев червяка z1 выбирают из ряда 1, 2 и 4.

Число зубьев колеса z2 выбирают из ряда 32, 36, 40, 45, 50, 56 и 63. В целях увязки геометрических параметров используют относительный сдвиг х в пределах ± 1 и небольшое отступление от приведенных чисел зубьев колеса z2  при соблюдении допуска на передаточное число в пределах ±4%. 

Модуль, как правило,  не определяет нагрузочной способности червячной передачи, его устанавливают геометрическим  расчетом.

Червячно-цилиндрические и цилиндрочервячные редукторы. В червячно-цилиндрических редукторах отношение межосевых  расстояний червячной и цилиндрической ступеней по условиям компоновки обычно принимают равным 0,63, хотя по прочности часто достаточно 0,5.
В цилиндрочервячных редукторах отношение межосевых расстояний быстроходной и тихоходной ступеней равно 0,4 – 0,5. В соответствующих мотор-редукторах по условиям размещения шестерни на валу двигателя и двигателя на редукторе это отношение приходится увеличивать до 0,63 – 0,8.

Быстроходная ступень цилиндрочервячных редукторов имеет передаточные числа от 2 до 3,15. Для консольно расположенных зубчатых колес рекомендуются узкие колеса для уменьшения концентрации нагрузки. Коэффициент ширины 
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. В мотор-редукторах из-за конструктивно увеличенного межосевого расстояния цилиндрической ступени не применяют цилиндрических колес с твердыми зубьями.
1.10.Разбивка общего передаточного отношения по ступеням
Целью разбивки передаточного отношения редуктора, которое уже
определено на стадии общей компоновки привода, является удовлетворение заданным критериям оптимальности. Специальным критерием может быть, например, небольшая ширина редуктора для уменьшения осевого габарита машины. Такое требование типично для лебедок, в которых  малое суммарное межосевое расстояние не может быть реализовано по условиям соседства двигателя и барабана. Другим примером является требование минимизации высоты редуктора для вписывания в низкое пространство. Это  типично для подземных угольных машин. Для удовлетворения подобного условия часто редуктор с передаточным отношением, характерным для двухступенчатого редуктора, приходится выполнять трехступенчатым. Вполне реально требование вписаться в минимальный объем, для чего редукторы выполняют по «свернутой» схеме. Примером подобных машин являются мотор-барабаны ленточных конвейеров и редукторы электроталей.
Для редукторов общего назначения критерием оптимальности разбивки общего передаточного отношения является минимальная масса.

На первом этапе разбивки выбирают число ступеней по  табл. 1.8.

Если заданное передаточное отношение обеспечивается редукторами с разным числом ступеней, то руководствуются следующим правилом: если высота, ширина и масса редуктора не имеют существенного значения, то принимают меньшее число ступеней, редуктор будет проще и дешевле при меньшей длине; если высота, ширина и масса редуктора должны быть возможно меньшими, то берут большее число ступеней, что соответствует тенденциям современного редукторостроения.
Второй этап – выбор коэффициентов ширины, которые мало влияют на массу редуктора, но определяют его габаритные  размеры. При малых коэффициентах ширины редуктор получается узким, но высоким и длинным. Увеличение  коэффициентов ширины сокращает высоту и длину редуктора при росте ширины. Предпочтительны узкие колеса, при которых редуктор получается технологичнее.

Третий этап – собственно разбивка передаточного отношения, которую рассмотрим применительно к редукторам наиболее распространенных типов. От положения пар в пространстве разбивка не зависит. В многоступенчатых цилиндрических редукторах рекомендуется  коэффициенты ширины принимать равными, исключение составляет  соосный редуктор.
Рекомендуемые передаточные отношения в зависимости от числа ступеней редуктора                                                                                   Таблица 1.8
	Редуктор
	Редукторы

	
	одноступенчатые
	двухступенчатые
	Трехступенчатые

	Цилиндрический
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	Планетарный
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	Волновой
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	Конический
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	Коническо-цилиндрический
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	Червячный
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	Червячно-цилиндрический
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	Примечание. В числителе приведен полный диапазон применяемых передаточных отношений, в знаменателе – рекомендуемый.


Применять разные материалы зубчатых колес в редукторе нецелесообразно. Поэтому при разбивке передаточных отношений будем считать, что твердости зубчатых пар редуктора одинаковы.

Важнейшим фактором разбивки служит коэффициент долговечности тихоходной ступени КНД, учитывающий переменность нагрузки и отношение числа циклов к базе контактных напряжений лимитирующего зубчатого колеса редуктора (обычно это тихоходная шестерня). 

Цилиндрические двухступенчатые редукторы. Редуктор с развернутой схемой (Ц2). Между массой редуктора и условным объемом  V=B H L  существует линейная корреляционная связь с высоким коэффициентом корреляции. В формуле: Н – высота; L –  длина (рис. 1.25); 
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 - ширина. Далее индексы в случаях, не вызывающих сомнений, опущены для сокращения записи и упрощения вида формул. Связь с объемом позволяет минимизацию массы свести к минимизации этого условного объема, что математически значительно проще.
Малая зависимость массы и объема от коэффициента ширины ψ уже показана. Следовательно, задача сводится  к минимизации площади боковой проекции A = H L.

Эта площадь минимальна при контактной равнопрочности ступеней редуктора и равенстве диаметров делительных окружностей 
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Рис. 1. 25. Двухступенчатые редукторы с развернутой  и раздвоенной схемами

При соблюдении этих условий и при  КНД < 1 передаточное число быстроходной ступени
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В этих формулах  i – передаточное отношение редуктора; umax – наибольшее допустимое передаточное  число быстроходной ступени (см. табл. 1.4); КНД - коэффициент долговечности; К~ 0,9 – коэффициент, учитывающий нагрузку ступеней.
Передаточное число тихоходной ступени 
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Ограничение по umax служит проверкой правильности выбора передаточного отношения редуктора.
После округления иБ и иТ до стандартных значений в соответствии с единым рядом расчетом определяют межосевые расстояния тихоходной и быстроходной ступеней.

Объем расчета можно сократить вдвое, сведя его к определению только межосевого расстояния тихоходной ступени. Для этого определяют потребное по условиям контактной равнопрочности отношение межосевых расстояний:
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 при КНД < 1;   (1.4)
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Полученное отношение округляют до ближайшего стандартного значения и уточняют передаточное число быстроходной ступени по формуле
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где
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иБ  округляют до стандартного значения (желательно в меньшую сторону) по формуле 1.3.
Значение  аБ получают делением межосевого расстояния тихоходной ступени аТ на полученное отношение  аТ / аБ.
Пример. Передаточное отношение редуктора i = 22,4; коэффициент долговечности КНД < 1; твердость  HRC 56 – 63.
По формуле 1.1
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По формуле (1.3)
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По формуле (1,4)
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Принимаем стандартное отношение аТ / аБ =1,12.

По формуле  (1,7)
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По формуле (1.6)
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Принимаем стандартное значение иБ = 5,6 < umax = 6,3.
Передаточное число тихоходной ступени
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Редуктор с раздвоенной схемой (Ц 2 Ш). Порядок разбивки передаточного отношения такой же, как и для редуктора с развернутой схемой, но коэффициент  К = 0,85.

Редуктор с сосной схемой и  внешним зацеплением (Ц 2 С). В соосном редукторе (рис. 1.26) межосевые расстояния ступеней одинаковы и равенство  диаметров колес не обеспечивает минимизацию площади A = H L. При  изменении соотношения передаточных чисел ступеней иБ и иТ диаметр делительной окружности быстроходного колеса d2Б практически не меняется, а следовательно, остается  постоянной и высота редуктора Н.  Длина редуктора 
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, то  уменьшение длины  достигается уменьшением межосевого расстояния а и радиуса тихоходного колеса  d2T / 2. Отсюда для  минимизации массы редуктора необходимо принять наименьшее возможное передаточное число тихоходной ступени иТ при  условии соблюдения контактной равнопрочности ступеней и  иБ ≤ umax.
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Рис. 1.26. Схема двухступенчатого соосного редуктора с внешним зацеплением

Передаточное исло быстроходной ступени иБ определяют по формуле  (1.6), но коэффициенты Б определяются по формулам
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Для соосного редуктора с внешним зацеплением К = 0,9.

Часто оказывается, что иБ > umax. Тогда принимают  uб = umax  и uT определяют по формуле (1.3). Конструктивное уменьшение иБ приводит к недогрузке быстроходной ступени, позволяющей принять для обеспечения равнопрочности 
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; при  КНД < 1;     (1.11)
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Пример.Передаточное число редуктора u = 40; КНД = 1; твердость НВ < 350.  
По формуле (1.10)
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По формуле (1.6)


[image: image97.wmf]10

93

,

12

1

8

,

3

8

,

3

40

1

max

=

>

=

-

-

=

-

-

=

u

Б

Б

i

и

Б

.
В соответствии с единым рядом передаточных чисел принимаем иБ = 10.

По формуле  (1.3)
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По формуле (1.12)
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Минимальный коэффициент ширины быстроходной ступени
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По табл. 1.6  Окончательно принимаем 
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Редуктор с сосной схемой и внутренним зацеплением на тихоходной ступени (Ц 2 Свн) (рис 1.27). Консольное расположение тихоходной шестерни вызывает повышенную концентрацию нагрузки по ширине венца. В связи с этим ограничивают коэффициенты ширины до 0,2 – 0,25. Чем больше передаточное отношение редуктора, тем меньше должен быть  это коэффициент. Ширину колес обеих пар на первом этапе разбивки передаточного отношения принимают одинаковой; равенство твердостей уже оговорено.
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Рис. 1.27. Схема двухступенчатого соосного редуктора с внутренним зацеплением на тихоходной ступени

Передаточное число быстроходной ступени
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Коэффициенты
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Для этой схемы К = 0,95.

Наибольшие передаточные числа следует принимать такие же, как и для редукторов с развернутой схемой. Передаточное число тихоходной ступени, определяемое по  формуле (1.3), в отличие  от предыдущих случаев может оказаться больше, чем у быстроходной. Это объясняется высокой нагрузочной способностью  внутреннего зацепления.

Если передаточное число быстроходной ступени приходится  конструктивно уменьшить, то следует  уменьшить и коэффициент ширины этой ступени. Отношения коэффициентов, обеспечивающих равнопрочность ступеней,
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Цилиндрические трехступенчатые редукторы. В большинстве случаев эти редукторы выполняют по развернутой схеме (рис. 1. 28).
Минимальная площадь боковой проекции A = HL, как и в двухступенчатых редукторах, достигается при  контактной  равнопрочности всех ступеней и равенстве делительных  диаметров колес d2Т = d2П = d2Б. Математическая реализация этих условий приводит к следующей разбивке передаточного отношения i:
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Рис. 1.28. Схема трехступенчатого редуктора с развернутой схемой

Каждое передаточное число должно быть не больше максимально допустимого umax . Коэффициент долговечности КНД в большинстве случаев меньше единицы, т.е. чаще  используют формулу (1.18). Если получается  иБ > umax, то нужно принять  иБ = umax, а оставшуюся часть передаточного отношения разбить, как а вдухступенчатом редукторе.
Ограничение по передаточному числу быстроходной ступени, а  также дискретность значений передаточных чисел и  отношений межосевых расстояний приводит к тому, что равенство диаметров колес не выдерживаетсяю Диаметры тихоходного и промежуточного колес оказываются почти равными, а быстроходного – значительно меньше. Это типичное положение показано на рис. 1.28.

Послеугления полученных передаточных чисел до  стандартных значений (иП – в меньшую сторону) можно определить межосевые расстояния ступеней. Объем расчетов можно сократить втрое, если предварительно определить отношения межосевых расстояний, обеспечивающих равнопрочность:


[image: image111.wmf]3

2

9

1

1

9

,

0

Т

П

П

Т

П

П

Т

и

и

и

и

и

а

а

+

+

=

 ;   
[image: image112.wmf]3

2

9

1

1

95

,

0

П

Б

Б

П

Б

Б

П

и

и

и

и

и

а

а

+

+

=

  при  КНД < 1;     (1.20)

[image: image113.wmf]3

2

1

1

9

,

0

Т

П

П

Т

П

Т

и

и

и

и

а

а

+

+

=

 ;  
[image: image114.wmf]3

2

1

1

95

,

0

П

Б

Б

П

Б

П

и

и

и

и

а

а

+

+

=

   при  КНД < 1;          (1.21)                                      

Полученные отношения округляют до стандартных значений и уточняют  передаточное число промежуточной ступени:
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Коэффициенты
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Передаточное число тихоходной ступени:
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Межосевые расстояния аБ и аТ определяют так же, как и  в случае двухступенчатого редуктора. До расчета аТ необходимо убедиться в наличии зазора Δ между тихоходной шестерней и быстроходным колесом (рис. 1.28). Если зазор отсутствует, то уменьшают иБ и расчет повторяют.

Пример. Передаточное отношение редуктора I =125; коэффициент долновечности   КНД < 1; твердость НВ≤ 350.

По формуле (1.18)
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Принимаем иБ = 8 и находим
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По формуле (1,1)
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Принимаем иП = 4,5.

По формуле (1,25)
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Определим потребное соотношение межосевых расстояний по формуле 91.20)
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Полученное значение стандартное, уточнять передаточные числа промежуточной и тихоходной ступеней не требуется.
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Принимаем аП/аБ = 1,12. Учитывая очень небольшое изменение,  передаточные числа не уточняем.

Проверяем зазор между тихоходной шестерней и быстроходным колесом.
Наружный радиус тихоходной шестерни
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Наружный радиус быстроходного колеса


[image: image126.wmf]П

П

Б

Б

Б

Б

Б

a

а

а

a

u

и

а

d

8115

,

0

02

,

0

1

8

8

12

,

1

02

,

0

1

2

2

=

÷

ø

ö

ç

è

æ

+

+

=

+

+

=

.
Зазор 

Δ= аП – (0,2686аП + 0,8115аП) = -0,08 аП.

Так как зазора нет, то уменьшаем передаточное число быстроходной ступени и принимаем иБ = 7,1. Не приводя аналогичного расчета, дадим лишь его результаты:

иБ = 7,1; иП = 5; иТ = 3,55;

аТ / аП = 1,12; аП /аБ = 1,25.

Зазор Δ = 0,014 аП> 0,01 аП.

Соотношения диаметров колес:


[image: image127.wmf]П

П

T

T

T

T

а

a

u

u

a

d

748

,

1

1

55

,

3

55

,

3

12

,

1

2

1

2

2

=

+

×

=

+

=

;

[image: image128.wmf]П

П

П

П

П

П

а

a

u

u

a

d

667

,

1

1

5

5

2

1

2

2

=

+

=

+

=

;

[image: image129.wmf]П
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Как и следовало ожидать, диаметры тихоходного и промежуточного колес почти равны (разница объясняется только округлением до стандартных значений), а быстроходного – значительно меньше.

Планетарные редукторы. Масса двухступенчатого планетарного редуктора минимальна при контактной равнопрочности его ступеней и равенстве диаметров венцов (рис.1.29). 
[image: image130.jpg]



Рис. 1.29. Схема двухступенчатого планетарного редуктора

При ψБ = ψТ эти условия реализуются, если выбранное передаточное  число быстроходной ступени удовлетворяет уравнениям 
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Корни этих уравнений для всех стандартных передаточных отношений приведены в табл.1.9.

Таблица 1.9
Передаточные числа быстроходных ступеней

	i
	uБ
	i
	uБ
	i
	uБ

	10
	4,99/5,00
	25
	8,86/9,90
	63
	15,28/11,20

	11,2
	5,60/5,60
	28
	9,13/7,20
	71
	16,53/12,60

	12,5
	6,25/4,80
	31,5
	9,80/7,80
	80
	17,88/13,60

	14
	6,99/5,00
	33,5
	10,56/8,40
	90
	19,34/14,60

	16
	7,95/5,30
	40
	11,38/9,00
	100
	20,73/15,50

	18
	8,99/5,60
	45
	12,28/9,60
	112
	22,36/16,60

	20
	7,62/6,00
	50
	13,14/10,20
	125
	24,06/17,70

	22,4
	8,06/6,50
	56
	14,14/10,80
	140
	25,95/19,00

	Примечание. В числителе приведены данные при КНД = 1, в знаменателе – при КНД < 1


Передаточное число быстроходной ступени должно удовлетворять условию иБ ≤ иmax = 10, в крайнем случае  иБ =12,5. Передаточное число тихоходной ступени должно удовлетворять условию  иТ >umin, в крайнем случае иТ ≥ 3,15.

Как следует из табл. 1.9, либо первое, либо второе условие в большинстве случаев не удовлетворяется. Принятие нерасчетных передаточных чисел приводит к нарушению равнопрочности при одинаковой ширине венцов ступеней.

Отношения коэффициентов ширины, обеспечивающие равнопрочность
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Далее расчетом определяют радиусы водил ступеней.  Расчеты можно сократить вдвое, если заранее определить потребное отношение радиусов:
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Пример. Передаточное отношение редуктора i = 50; коэффициент  долговечности КНД = 1.

По табл. 1.9  иБ = 13,14 > иmax = 10. принимаем иБ = 10.

По формуле  (1.3)
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По формуле (1.29)
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Принимаем стандартное значение 0,4.

По формуле (1.31)
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Принимаем 
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Коническо-цилиндрические двухступенчатые редукторы. Равенство диаметров колес удается обеспечить лишь при малых передаточных отношениях. Поэтому стремятся к уменьшению диаметра тихоходного колеса путем увеличения отношения диаметра основания конуса конического колеса de2 к межосевому расстоянию тихоходной цилиндрической ступени аТ и уменьшения передаточного числа тихоходной ступени иТ в пределах условия иБ ≤ umax.

Передаточное число тихоходной ступени
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   при  КНД < 1;     (1.32)
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Если передаточное число быстроходной ступени 
[image: image143.wmf]max

u

u

i

и

T

Б

>

=

, то принимают иБ = umax и находят отношение иТ / de2 по условию равнопрочности
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Коэффициент 
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При 
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 и твердости HRC ≥ 40 формулы (1.32) и (1.33) упрощаются:
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   при   КНД < 1;            (1.36)
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Пример. Передаточное отношение редуктора i = 22,4; коэффициент долговечности КНД = 1; коэффициент ширины тихоходной ступени 
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; твердость HRC ≥ 40.

По формуле (1.37)
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Принимаем 
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Принимаем иБ = 5 и  иТ= i/ uБ = 22,4 / 5 =4,5.

По формуле (1.35)
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Окончательно принимаем  
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Коническо-цилиндрические трехступенчатые редукторы. В первую очередь следует стремиться к равенству диаметров цилиндрических колес, по возможности приближая к ним диаметр конического колеса de2.

Порядок разбивки передаточного отношения следующий: принимают передаточное отношение редуктора i, коэффициент долговечности  КНД и твердость.

Определяют передаточное число быстроходной ступени
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      при  КНД < 1;       (1.38)
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    при  КНД = 1.            (1.39)

Определяют предварительное значение произведения передаточных чисел промежуточной и тихоходной ступеней
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Определяют передаточное число промежуточной ступени
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Передаточное число тихоходной ступени
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Определяют зазор между коническим колесом и тихоходной шестерней. Если зазора нет, уменьшают иБ и повторяют расчет.

Пример. Передаточное отношение редуктора i = 45; коэффициент долговечности КНД = 1; твердость HRC ≥ 40. Принимаем 
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По формуле (1.39)
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Принимаем иБ = 5.

По формуле (1.40)
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По формуле (1.42)
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Принимаем иП = 4.

По формуле (1.43)
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По формуле (1.21)
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Принимаем  аТ / аП = 1,12. Так как изменение невелико, то передаточные числа не уточняем.

По формуле (1.35) для трехступенчатых редукторов принимаем коэффициент 3,9:


[image: image170.wmf]805

,

0

9

,

3

56

,

1

315

,

0

4

5

1

4

9

,

3

1

3

3

3

3

2

=

×

×

×

+

=

×

+

=

H

П

Б

П

П

e

П

и

и

u

d

a

q

y

;


[image: image171.wmf]24

,

1

805

,

0

1

2

=

=

П

e

a

d

.

Принимаем 
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Червячно-цилиндрические редукторы. Важные факторы этих редукторов – масса, КПД и расход бронзы на червячные колеса. Пр всем трем факторам показатели улучшаются, если  уменьшается передаточное отношение червячной быстроходной  ступени. Рекомендуется следующая разбивка передаточного отношения: если i ≤ 50, то иБ = 8 и иТ = i / 8; если  i > 50, то иТ = 6,3 и иБ = i /6,3.

Цилиндрочервячные редукторы. Габариты и масса редуктора незначительно зависят от разбивки передаточного отношения. Поэтому разбивка подчинена конструктивным условиям компоновки цилиндрической быстроходной ступени.

Передаточное число быстроходной ступени 
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Червячные двухступенчатые редукторы. Критерием  оптимальности служит наибольший КПД, достигаемый при  
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1.11. Конструирование редукторов
Основные факторы
Конструктивные и технологические решения при создании редукторов определяются их главным  параметром, требуемой твердостью рабочих поверхностей зубьев, необходимой степенью точности передач, а также характером их производства (серийностью выпуска).

Главным параметром редуктора для цилиндрических и червячных передач является межосевое расстояние тихоходной  ступени аТ, для планетарных – радиус водила R, для волновых – внутренний диаметр гибкого колеса dвн. 

По размеру главного параметра редукторы делятся на  мелкие (аТ ≤ 250 мм; d ≤ 250 мм; R ≤ 125 мм; dе2 ≤ 400 мм), средние (250 < aT ≤ 630 мм; 125< R ≤ 315; 400 < de2 ≤ 1000 мм), крупные (параметры еще выше). Масса мелких редукторов, как правило, не превышает 500 кг, средних -  до 10000 кг.

По твердости рабочих поверхностей зубьев различают редукторы с «мягкими» передачами (НВ ≤ 350) и с «твердыми» передачами (HRC > 40).

Мелкие редукторы обычно изготовляют с «твердыми» передачами, средние – и с «твердыми» и с «мягкими», крупные редукторы в большинстве случаев имеют невысокую твердость рабочих поверхностей зубьев.

По степени точности передач (ГОСТ 1643-81) редукторы делятся на точные (5 и точнее), средние (6 – 9) и грубые (10 и грубее). Основными факторами, определяющими потребную степень точности, являются окружная скорость зубчатых колес и требования к виброакустическим свойствам редуктора. Чем  они выше, тем точнее должен изготовляться редуктор. К  грубым относят редукторы, имеющие скорость зубчатых колес не менн 5 м/с и низкие виброакустические свойства, к средним – редукторы со скоростью колес 5 – 20 м/с и средними виброакустическими свойствами, к точным – редукторы со скоростью  колес более 20 м/сысокими виброакустическими свойствами.

Размеры редуктора, характеризуемые его главным параметром, определяют размеры оборудования, необходимого для обработки его деталей. Твердость рабочих поверхностей зубьев обусловливает применение конкретного термического оборудования и технологии, связанных с финишной зубообработкой. Необходимая степень точности редуктора определяет степень точности станков и инструмента, а также организацию  технологического процесса. Характер производства (серийность выпуска) предопределяет и характер оборудования -  универсальное, специализированное или специальное.

При единичном и мелкосерийном производстве годовой выпуск редукторов не более 100 шт., при серийном 100 – 10000 шт., при крупносерийном более 10000 шт.

Мелкие редукторы часто изготовляют крупными партиями,  для средних редукторов типичен серийный или мелкосерийный характер производства; крупные редукторы изготовляют в небольшом количестве.

В дальнейшем будем рассматривать мелкие и средние общепромышленные редукторы (общего назначения,  подъемно-транспортных и строительно-дорожных машин,  металлургических, горнорудных и угольных машин, химического машиностроения и др.) Несмотря на значительные конструктивные различия, они  близки по своим основным технико-экономическим характеристикам: невысокие окружные скорости, средние требования к надежности, точности и металлоемкости,  высокие – к трудоемкости изготовления и себестоимости.
           1.12. Корпуса редукторов и их конструирование
В серийном производстве корпуса редукторов изготовляют из серого чугуна марки не ниже СЧ 15. Редукторы ответственных машин, например металлургических,  иногда выполняют из стального литья 25Л.

В соответствии с требованиями технической эстетики корпуса редукторов должны иметь строгие геометрические формы:  выступающих частей следует, по возможности, избегать;  бобышки и ребра располагать внутри корпуса; по осям валов ребра не ставить. Для облегчения формовки бобышки и ребра в крышке можно располагать снаружи. Верх крышки целесообразно делать горизонтальным, что упрощает ее обработку и позволяет использовать поверхность крышки как  монтажную базу. Элементы для строповки следует выполнять в виде ушей или крюков, отлитых вместе с корпусом; грузовые винты (рым-болты) применять не рекомендуется. Крышку с корпусом целесообразно соединять винтами, ввертываемыми в гнезда непосредственно в корпусе. Фундаментные болты лучше всего располагать в выемке корпуса, выполненных так, чтобы лапы не выступали за габариты корпуса.

Конструкция корпуса этого типа (рис.1.30 – 1.31) имеет определенные преимущества по сравнению с традиционными конструкциями. При такой конструкции:  увеличивается объем масла, что повышает стабильность его свойств во времени, снижает пики температур при  кратковременных перегрузках редуктора;  исключаются фланцы – причина отклонения от плоскостности поверхностей разъема и течи масла по разъему;  жесткость и виброакустические свойства корпуса повышаются;  прочность лап для фундаментных болтов, расположенных в выемке корпуса, увеличивается; дренажирование подшипниковых гнезд, осуществляемое вертикальными сверлениями, упрощается;  наружная очистка упрощается; деформация бобышек, направленная в благоприятную  сторону, уменьшает взаимный  перекос колец подшипников при деформации валов.

Необходимо отметить и недостатки таких корпусов по  сравнению с традиционными конструкциями; некоторое увеличение массы, повышение трудоемкости формовки, а также  очистки и окраски внутренней поверхности корпуса.
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Рис. 1.30. Корпус с внешним       Рис. 1.31. Сечение корпуса по оси вала

 расположением стенок              и по стяжному винту, соединяющему
                                            крышку с корпусом: 1- пояс; 2 – литейный 
                                            переход; 3 – выемка для выхода сверла; 4-дренажное                                      

                                                   отверстие; 5 – канавка под закладную крышку;   

                                                   6 – отверстие для смазывания подшипников
При конструировании и изготовлении корпусов должно быть обеспечено выполнение следующих технических требований: 

- заготовка корпуса после черновой обработки основных сопрягаемых поверхностей (плоскости разъема и основания, отверстия под подшипники, торцы) должна быть  подвергнута отжигу;

- в мелких редукторах (массой выше 25 кг) на крышке корпуса необходимо предусматривать элементы для строповки (уши, крюки); в средних редукторах в нижней части корпуса целесообразно выполнять подъемные крюки;

- обязательна окраска необработанных поверхностей;

- недопустима постановка прокладок в разъем (течь надежно предотвращается пастой «Герметика»;

- отклонение от плоскостности поверхностей разъема, мм, до  0,05L, где  L – длина редуктора, м, но не менее 0,05 мм;

- шероховатость поверхностей разъема - 
[image: image179.wmf]20
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мкм;

- несовпадение осей отверстий под подшипники с плоскостью разъема – не более 0,002d, где  d – диаметр отверстия;

- поле допуска отверстий под подшипники Н7;

- отклонение от цилиндричности отверстий под подшипники – 0,3 допуска на диаметр;

- шероховатость отверстий под подшипники - 
[image: image180.wmf]5
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- обязательно дренажирование подшипниковых гнезд.

Размеры основных элементов корпуса определяют в зависимости от значения наибольшего вращающего момента на  тихоходном валу редуктора, Н·м:
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где РН – номинальная мощность двигателя, Вт; ω – угловая  скорость,  с-1; 
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- кратность пускового момента двигателя по каталогу; i – передаточное отношение редуктора; η – КПД редуктора и муфты.

Для редукторов общего назначения принимают
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В приводимых ниже  эмпирических формулах все размеры приведены в миллиметрах, значение Тmax – в Н·м.

Толщина стенки нижней части корпуса, если он имеет разъем по оси валов
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Толщина стенки крышки корпуса
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Толщина ребра у основания
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Крышку крепят к корпусу улучшенными винтами с шестигранной улучшенной головкой класса прочности 6.6.

Диаметр стяжных винтов
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Диаметр винтов для крепления торцовых крышек неразъемных корпусов червячных редукторов определяют также по  формуле (1.49); минимальный размер М6.

Расстояние между стяжными винтами – не более 10d. Если  по конструктивным условиям это выполнить невозможно, то  увеличивают жесткость участка корпуса между винтами.

Толщина фланца по разъему   

δфл = d;                                                 (1.50)

ширина фланца, если на нем нет стяжных болтов,
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Диаметр фундаментного болта

dф = 1,25d;                                            (1.52)

толщина лапы фундаментного болта

δф = 1,5 dф.                                           (1.53)

Число фундаментных болтов при аТ≤ 250   zф = 4, при аТ > 250   zф = 6.

Толщина уха у основания
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Высота центров цилиндрических редукторов
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Уклон дна может составлять от 1:100 до 1:200. Чем больше размер редуктора, тем уклон делают меньше.

Между вращающимися деталями должны быть предусмотрены следующие зазоры: между торцами зубчатых колес 
[image: image191.wmf]d

5

,

0

1

»

D

, между торцом колеса и внутренними деталями корпуса 
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, между вершинами зубьев колеса и корпусом 
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Приведенные рекомендации распространяются и на червячные редукторы. Червячный редуктор с неразъемным корпусом и большими торцовыми крышками для заводки червячного колеса показаны на рис.1.32 и 1.33.
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Рис. 1.32. Червячный редуктор    Рис1.33. Сечение корпуса по оси червяка      
                                             (слева) и по оси червячного  колеса (справа)
Элементы корпуса должны сопрягаться одинаковым радиусом.
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значение r, определенное по этой формуле, округляют до ближайшего целого числа.

Если сопрягаются элементы корпуса разной толщины и отношение их толщин больше двух, то следует предусматривать литейные переходы в виде клина. Толщина клина у основания


[image: image197.wmf](

)

min

min

max

2

/

d

d

d

d

£

-

=

пер

;                (1.57)

длина клина


[image: image198.wmf]пер

пеp

l

d

4

»

.                                          (1.58)

Конструктивное оформление литейного перехода показано на            рис. 1.34 на примере сопряжения лапы редуктора со стенками. Там же приведены размеры элементов лапы. В этом случае 
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Рис.1.34. Лапа редуктора                                                      
Крышку с корпусом надо соединять винтами только одного диаметра и не более,  чем двух типоразмеров по длине  (рис. 1.35,а). Вариант рис. 1.36,б является предпочтительным.
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Рис1.35. Фланцевое соединение крышки с корпусом

Участки стыков, не соединенных болтами, приведены на  рис.1.36. Вблизи подшипников стяжные болты выполняют более длинными    (рис. 1.37).
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Рис. 1.36. Безболтовое соединение       Рис. 1.37. Установка стяжного болта

 крышки с корпусом: а – наружное;    вблизи подшипника

 б – внутреннее

Диаметры отверстий под болты и размеры цековок принимают по табл.1.10.

      Размеры (мм) элементов для размещения болтов             Таблица 1.10
	Размер
	Диаметр болта

	
	6
	8
	10
	12
	14
	16
	18
	20
	22
	24

	Диаметр цековки
	12
	15
	18
	22
	25
	28
	30
	35
	38
	40

	Глубина цековки (примерная)
	1
	1
	1
	1,5
	1,5
	1,5
	2
	2
	2
	2,5

	Диаметр отверстия под стяжной болт
	7
	9
	11
	13
	15
	18
	20
	22
	24
	26

	Диаметр отверстия под фундаментный болт
	-
	-
	12
	14
	17
	19
	21
	24
	26
	29

	Глубина завинчивания
	9
	12
	15
	18
	21
	24
	27
	30
	33
	36

	Глубина сверления
	15
	20
	25
	30
	35
	40
	45
	50
	55
	60


Для исключения сдвига крышки относительно корпуса устанавливают два конических штифта, располагая их как можно дальше друг от друга на удобных местах корпуса (рис.1.38,а). Диаметр штифта

dш ≈ 1,5d.                                      (1.59)
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                                  Рис. 1.38. Установка штифтов
При невозможности сверления насквозь используют штифты с резьбовой цапфой (рис. 1.38, б) (извлечение штифта осуществляется гайкой).

Размеры бобышек для размещения подшипников указаны на рис. 1.39. Число ребер следует ограничивать. Если на  конец тихоходного вала действует большая консольная сила,  то в корпусе на бобышке этого вала целесообразно предусмотреть одно ребро, смещенное в сторону быстроходного вала (рис.1.39). По оси бобышки ребра ставить нельзя.
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                     Рис. 1.39. Размер бобышки для подшипника
Если винт для крепления торцовой крышки находится ниже уровня масла, во избежание просачивания масла по зазорам в резьбе сквозное сверление под резьбу делать нельзя. Сверление должно быть глухим, как показано на рис. 1.39 внизу справа.

2.Валы и оси.

2.1.Общие сведения
Вращающиеся детали машин устанавливают на валах или осях, обеспечивающих постоянное положение оси вращения этих деталей. Вал в отличие от оси передает вращающий момент от одной детали к другой. Различают валы прямые, коленчатые и гибкие.

Для посадки подшипников валы снабжают заплечиками или упорными буртиками (рис.2.1), высота которых должна соответствовать радиусам скруглений на кольцах подшипников и условиям демонтажа подшипников. Переходные участки валов между соседними ступенями разных диаметров выполняют с полукруглой канавкой для выхода шлифовального круга (рис.2.1,а ), и с галтелью постоянного радиуса (рис.2.2, б).
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                                                    Рис 2.1 
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                                                     Рис 2.2 
       В ряде конструкций применяют полые валы для уменьшения их массы, размещения соосного вала, деталей управления, подачи масла и др.  (рис. 2.2,г).
Диаметр посадочной шейки колеса принимают на 25 % больше, чем получается по расчету на кручение. Внутри полого вала выполняют эвольвентные  шлицы с центрированием по наружному диаметру. Диаметр шлицев  D шл принимают равным диаметру конца тихоходного вала. Длина шлицев lшл[image: image209.emf]Dшл.
При насадке колеса полый вал сильно деформируется («садится»), поэтому шлицы после напрессовки колеса следует калибровать либо протягивать после сборки колеса с валом.
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                                                       Рис 2.2, г

Особенностью валов, применяемых в коробках передач и редукторах, является небольшое отношение их длины к диаметру: l/d < 12. Валы выполняют ступенчатыми по длине (рис.2.3), что диктуется условиями сборки: при ступенчатой форме вала детали свободно проходят по нему до своего посадочного места. Применяются также валы, выполненные заодно с червяком (рис.2.4 в) или шестерней (рис. 2.4 а, б) .
Ширина шестерни обычно на два модуля больше венца колеса.                                                       

Шевронные шестерни всегда выполняют заодно с  валом  т.е. как валы-шестерни. Прямозубые и косозубые шестерни при  u [image: image212.emf] 3,15  выполняют  как  валы-шестерни;  при  u[image: image214.emf] 2,8  их можно выполнять насадными при наличии технико-экономической целесообразности с учетом некоторого снижения точности и надежности.
В качестве заготовок для валов диаметром d[image: image216.emf]150 мм обычно используют прутки. В крупносерийном и массовом производстве целесообразно получать заготовку методом пластической деформации, что повышает коэффициент использования металла и значительно сокращает трудоемкость механической обработки. Для повышения нагрузочной способности и увеличения долговечности отдельных элементов вала, например шлицев или цапф, возможна их местная термическая обработка. Для передачи вращающего момента обычно используют шпоночные либо зубчатые (шлицевые) соединения. В мало ответственных соединениях (крепление разбрызгивателей, вилок переключения на валиках управления и др.) можно применять штифты и установочные винты. Наиболее распространены в машиностроении соединения с помощью призматических закладных шпонок. Так как их трудно демонтировать из пазов, то конструируют вал так, чтобы высота его уступов допускала съем деталей без вынимания шпонок      (рис.2.5 а, б).

Для сидящих вплотную друг к другу зубчатых колес можно применить одну шпонку, но лишь в том случае, если колеса передают вращающий момент в одну сторону либо работают по очереди (рис.2.3).
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                                             Рис 2.3

Наиболее распространенные конструкции валов показаны на(рис.2.4, г, д.). В ступенчатом вале каждой посадке соответствует свой номинальный диаметр, в гладком — разные посадки   осуществляются   на   одном   номинальном   диаметре в системе отверстия. Такая конструкция по сравнению со ступенчатым валом имеет преимущества.
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                                                  Рис 2.4
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                                                  Рис 2.5

Если позволяют условия прочности вала, то рекомендуется использовать взамен  призматических сегментные шпонки (рис.2.3), которые не требуют пригонки. Их устанавливают по одной при коротких ступицах и по две - при длинных ступицах.

При нескольких шпоночных пазах на одном валу следует располагать плоскость симметрии их в одной диаметральной плоскости вала, а поперечные размеры пазов делать по возможности одинаковыми (рис.2.6).

Зубчатые (шлицевые) участки валов делают сквозными и несквозными при наличии последних на валу неизбежны участки «выхода» инструмента с неполным профилем шлицев. 
Размеры шпоночных пазов для призматических шпонок выбирают по ГОСТ23360-78.
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                                                Рис 2.6

Для закрепления деталей в осевом направлении, а также для передачи осевых усилий применяют:
а) уступы вала (рис.2.6), которые располагают со стороны действия  осевого  усилия. Величину уступа делают минимальной, но достаточной для  восприятия осевых сил при заданных радиусах закруглений и размерах фасок. Если высота уступа недостаточна и не обеспечивает надежного упора деталей, то устанавливают упорные кольца;
б)  распорные втулки (рис.2.3); 
в)  установочные винты. Ими крепят непосредственно ступицы деталей или установочные кольца 

г)  гайки . Их обязательно следует стопорить от самоотвинчивания. Для этой цели используют чаще всего стопорные шайбы с язычком, входящим в паз вала. При наличии места применяют для стопорения контргайки, разрезные гайки и др.;

д)  пружинные кольца . Наиболее простой и удобный способ крепления деталей на валу в осевом направлении. Однако канавки под кольца создают концентрацию напряжений. Между пружинным кольцом и насаживаемыми на вал деталями следует предусматривать компенсационное кольцо во избежание ненужного зазора, который может возникнуть из-за погрешностей изготовления деталей по длине;                                   
е)  концевые шайбы (рис.2.3). Для их крепления в торце вала делают резьбовое отверстие (при диаметре вала более 50 мм — два отверстия) под винт, который следует надежно стопорить;

ж)  штифты, которые могут быть цилиндрическими или чаще коническими. Однако следует помнить, что отверстия под штифты ослабляют вал.

Уступы вала, распорные втулки и гайки наиболее распространены и применимы при любой величине осевых нагрузок. Концевые шайбы, пружинные кольца используются при средних, а установочные винты — при небольших величинах осевых нагрузок. Размеры уступов, упорных колец, гаек, стопорных и концевых шайб, пружинных колец, штифтов, установочных винтов и засверловок  см. 
Переходные участки валов. В местах перехода от одной ступени к другой делают: галтели различной формы, которые обеспечивают малую концентрацию напряжений; канавки на шлифуемых поверхностях для выхода шлифовального круга, применяемые лишь для прочных по выносливости сечений валов; канавки на концах резьбовых участков для выхода резьбонарезного инструмента по ГОСТ 10549—63. На торцах вала и его уступах делают фаски для удобства надевания деталей. Размеры и форму канавок, галтелей и фасок.

 Шероховатость поверхностей и точность обработки.
 Шероховатость поверхностей различных участков вала выбирается по табл.2.1

                                                                                        Таблица 2.1.

	Поверхности вала
	Шероховатость (класс) при номинальном диаметре, мм

	
	От 10 до 80
	Свыше 80

	Для посадки подшипников качения класса точности
	

	0………………………………………..
	1.25     (7)
	2.5    (6)

	5 и 6 .......................................................
	0.63     (8)
	1.25   (7)

	У торцов  заплечиков  подшипников качения классов точности
	

	0..............................................................
	2.5    (6)
	2.5    (6)

	5 и 6 .......................................................
	 1.25   (7)
	2.5    (6)

	Для ступиц деталей передач при посадках по 6,7-му квалитетам точности

Под резиновые уплотнения при скоростях, м\с :
	1.25 (7)
	2.5   (6)

	
	

	<3………………………………………
	0.63     (8)         Полировать

	>3……………………………………....
	0.32    (9)         Полировать

	Под войлочные уплотнения при скоростях до 4м/с 
	1.25   ... 0.63    (7...8)   Полировать

	Под лабиринтные уплотнения и жировые канавки 
	Rz20   ... 2.5    (5...6)   

	Канавки, фаски, выточки, закругления и т.п., а также нерабочие поверхности.
	Rz 40  …R z 63 (4…5)   



Точность изготовления вала определяется точностью выполнения его размеров, формы и расположения его поверхностей. Допуски на посадочные размеры вала назначают в зависимости от посадок отдельных деталей.  Свободные размеры принимают по 14-му квалитету.
Допускаемые отклонения формы даны в табл.2.2.
Рекомендации по выбору допускаемых отклонений, расположения: радиальные и торцовое биения см. табл.2.4 перекос (отклонение от параллельности боковых сторон оси вала) и смещение (несимметричность относительно оси вала) шпоночного паза—указаны в табл.2.3. Пример оформления рабочего чертежа вала приведен на рис.2.7.
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                                                                   Рис.2.7                                                                                                                                                                           

                                                                            Таблица2.2
	Допускаемые отклонения формы цилиндрических поверхностей вала

	для посадки
	Овальность в любом сечении посадочной  поверхности
	Конусность – разность диаметров в крайних сечениях посадочной поверхности

	 Подшипников качения класса точности:

0 и 6

5

 Деталей передач по 6, 7-му квалитетам точности
	Не более 1\2 допуска на диаметр

Не более 1\4 допуска на диаметр

Не более допуска на диаметр


	Не более 1\2 допуска на диаметр

Не более 1\4 допуска на диаметр

Не более допуска на диаметр




Примечание. Отклонения формы не указываются, если предельная их величина равна допуску на диаметр.

                                                                                                                  Таблица 2.3

	Номинальная ширина паза , мм
	Предельные отклонения, мм

	
	Ширины паза вала (ПШ)
	Перекос на длине паза
	Смещение паза

	Св. 3 до 6

Св. 6 до 10

Св. 10 до 18
	0,045

0,050

0,055
	0,022

0,025

0,028
	0,09

0,10

0,11


Таблица 2.4
	Номинальные диаметры валов, мм
	Допускаемое биение посадочных поверхностей валов, мм

	
	Радиальное при частоте вращения, мин -1
	Торцовое для посадки

	
	
	Подшипников качения класса точности
	Ступиц, деталей передач

	свыше
	до
	до 1000
	1000...3000
	0
	6
	0,020

0,030

	-

50
	50

120
	0,020

0,025
	0,012

0,016
	0,020

0,025
	0,010

0,012
	


2.2. Материалы валов и осей
Валы и  оси  в   основном  изготовляют  из  углеродистых сталей 20, 30, 40, 45, 50, а также легированных сталей 20Х, 40ХН, 30ХГСА, 40ХН2МА, 18Х2Н4МА и др. (табл.2.5).

Выбор материала, термической  и химико-термической обработки определяется конструкцией вала (например, валы-шестерни  изготовляют     из легированных сталей   12ХН3А, 12Х2НЧА и других с последующей цементацией) и опор, требованиями к конструкции и условиями эксплуатации. Быстроходные валы, вращающиеся в подшипниках скольжения, требуют высокой твердости
цапф; такие валы изготовляют из сталей (20Х, 18ХГТ или 38Х2МЮА и др.
последующей цементацией или азотированием.
                                                                                            Таблица 2.5

	Сталь
	Диаметр заготовки, мм, не более
	Твердость HB, не менее
	σв
	σт
	σ-1
	τ-1
	ψσ
	ψτ

	
	
	
	МПа
	
	

	5
	Не ограничен
	190
	520
	280
	220
	130
	0
	0

	45
	То же
	200
	560
	280
	250
	150
	0
	0

	
	120
	240
	800
	550
	350
	210
	0,1
	0

	
	80
	270
	900
	650
	380
	230
	0,1
	0,05

	40Х
	Не ограничен
	200
	730
	500
	320
	200
	
	0,05

	
	200
	240
	800
	650
	360
	210
	0,1
	

	
	120
	270
	900
	750
	410
	240
	
	

	40ХН
	Не ограничен
	240
	820
	650
	360
	210
	0,1
	0,05

	
	200
	270
	920
	750
	420
	250
	
	

	20
	60
	145
	400
	240
	170
	100
	0
	0

	20Х
	120
	197
	650
	400
	300
	160
	0,05
	0

	12ХНЗА
	120
	260
	950
	700
	420
	210
	0,1
	0,05

	12Х2Н4А
	120
	300
	ПОО
	850
	500
	250
	0,15
	0,1

	18ХГТ
	60
	330
	1150
	950
	520
	280
	0,15
	0,1

	ЗОХГТ
	Не ограничен
	270
	950
	750
	450
	260
	0,1
	0,05

	
	120
	320
	1150
	950
	520
	310
	0,15
	0,1

	
	60
	415
	1500
	1200
	650
	330
	0,2
	0,1

	 Примечание. ψσ , ψτ   – коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла напряжений.


Материалы валов-шестерен определяются материалом шестерни.     Твердость валов определяют по результатам расчета.
Материалы валов-шестерен определяются материалом  шестерни ,а их  твердость определяют по результатам расчета.
Предварительный выбор марки стали для изготовления валов производят по табл. 2.6

Таблица 2.6

	Диаметр вала.
	НВ
	НВ

	мм
	269-302
	235-262

	До 80
	45
	45

	Св. 80 до 125
	40Х
	45

	Св. 125 до 200
	35ХМ, 40ХН, 45ХЦ
	40Х


Если требуемый запас прочности не обеспечивается, применяют дополнительное упрочнение: закалку с нагревом  ТВЧ, цементацию, азотирование, накатку роликом, обдувку дробью, наклеп. Средний коэффициент упрочнения ([image: image224.emf] = 1,6). Способы упрочнения вала-шестерни и зубьев должны быть согласованы.
2.3. Нагрузки на валы и оси

Основные нагрузки, вызывающие изгиб валов,— это силы в зубчатых и червячных зацеплениях, от натяжения вет​вей ремня или цепей соответствующих передач, силы от при​жатия катков в фрикционных передачах.
Сила взаимодействия между колесами прямозубых цилинд​рических передач раскладывается на две взаимно перпендику​лярные составляющие: окружную Ft , и радиальную Fr. Окруж​ные силы на шестерне Ftl и колесе Ft2 равны и направлены в противоположные стороны; то же относится и к радиальным силам.
В цилиндрической косозубой передаче сила взаимодействия между колесами дает три составляющие(рис.2.8):  окружную Ft;  ради​альную Fr  и  осевую Fa
Ft = 2T/D = P/v; Fr = Ft tg α/cos β; Fa = Ft tg β;
Здесь T – вращающий момент; D – диаметр начальной окруж​ности (колеса или шестерни); Р - передаваемая мощность; v - окружная скорость в зацеплении;  α = 20° - угол зацепления в нормальном сечении; β - угол наклона зубьев к образующей делительного цилиндра.
В передаче цилиндрическими шевронными колесами осевые силы, действующие на половины шеврона, взаимно уравнове​шиваются, поэтому
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Рис 2.8
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Рис 2.9

на вал и подшипники осевая сила не пере​дается. Выражение для тангенциальной силы в зацеплении не зависит от типа передачи. Формулы для определения осевой и радиальной сил в конической передаче с прямозубыми ко​лесами и круговыми или косыми зубьями приведены в табл. 2.7. Таблица 2.7 позволяет определить знак в формулах для Fr  и Fa в передачах с косыми и круговыми зубьями.     
Таблица 2.7 
	Сила
	Прямозубая передача
	Передача с косыми или круговыми зубьями

	Fr1
Fr2
Fa1
Fa2
	Fttg α cos δ1
Ft tg α cos δ2
Ft tg α cos δ2
Fttg α cos δ1
	Ft1 (tg α sin δ1 ± sin β cos δ1) / cos β
Ft2 (tg α sin δ2 ± sin β cos δ2) / cos β
Ft1 (tg α sin δ2 ± sin β cosδ2) / cos β
Ft2 (tg α sin δ1 ± sin β cos δ1) / cos β

	Примечания:   
1.  δ1 и δ2 — угол при вершине конуса соответственно шестерни и колеса.
2. Знак перед вторым слагаемым зависит от направления внешнего момента,  приложенного к валу шестерни, и угла β наклона зуба к обра​зующей конуса.


Таблица  2.8 
	Направление момента Т1
	Направление
наклона зубьев
(по аналогии
с резьбой)
	Знак в формулах
для

	
	
	Fr2 , Fr1
	Fa1 , Fa2

	По часовой стрелке
Против часовой стрелки
	Правое
Левое
Правое
Левое
	+

- 
-
+
	-

+

+

-

	Примечание. Направление момента Т1 определяют при наблюдении со стороны большого торца шестерни.


Передачи червячные. Окружная сила на  валу  червячного колеса равна осевой силе на червяке (2.10)  Ft2 = Fa1 = 2T2/D2. Радиальная  сила   на  колесе равна радиальной силе на червяке Fr2 = Fr1 = Ft tg α; Fr = Ft tg α. Окружная сила на червяке равна осевой силе на червячном колесе F t1 = Fa2 = 2T1/D1.
Направление осевой силы Fa зависит от направлений вра​щения нарезки червяка.
В ременных передачах сила F, вызывающая изгиб вала, равна геометрической сумме натяжений ведущей F1 и ведомой F2 ветвей ремня:  Fl = F0 + Ft /2 = σ0А + Ft /2; F2 = F0 - Ft /2 = σ0А - Ft /2, где F0 = σ0A - си​ла предварительного натяжения ремня; σ0 — напряжение от предварительного натяжения; А — площадь поперечного сече​ния ремня.
При угле охвата ремнем малого шкива α  ≥ 150о на холостом ходу             FП  ≈2F0  sin(α/2). 
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Рис 2.10

При расчёте ременной передачи условно принимают, что сила Fn направ​лена по линии, соединяющей центры шкивов.
В цепных передачах силу, приходящуюся на вал звездочки от натяжения цепи, определяют по формуле Fn = Ft + 2F0 = Ft+ 2Kf qaw , где Kf - коэффициент, зависящий от относительного расположения звездочек( Kf =1 для вертикальной передачи; Kf - 1,5 при угле наклона линии центров звездочек к горизонтали           θ > 40°; Kf = 2...4 при θ  < 40°, Кj = 6 для горизонтальной передачи).
При соединении валов с помощью муфт из-за несоосности соединяемых валов муфты нагружают валы дополнительной силой Fм. При расчете валов условно принимают, что сила Fм || Ft  увеличивает напряжения и деформации от силы Ft , Fм = (0,2... 0,5) F`мt где Fмt - окружная сила муфты.
2.4. Основные расчётные формулы
Расчет осей и валов на прочность. Оси круглого се​чения рассчитывают на изгиб d = 
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, где d -диаметр оси, м; М - изгибающий момент, Нм;       [σи] — допускаемое напряжение при изгибе, Па.
Пустотелые оси или валы кольцевого сечения рассчитывают на изгиб
d =  
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где  d - наружный диаметр оси (вала); с = d0 /d - коэффициент, учитывающий толщину стенки пустотелой оси (d0 - диаметр отверстия оси).
При проектном расчете, когда неизвестны длина вала и изгибающий момент, диаметр d вала оценивают предвари​тельно, исходя из расчета только на кручение при пониженных допускаемых напряжениях.

d = 
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где Т - вращающий момент, действующий в расчетном сечении вала;                   [τ] -допускаемое напряжение при кручении (для сталь​ных валов принимают       [τ] = 20 МПа).
Проектировочным расчетом определяют средний диаметр условно гладкого вала. Затем конструктивно назначают диаметры посадочных мест вала. Диаметры посадочных мест под подшипники качения выбирают из стандартного ряда 10, 12, 15, 17, 20 и далее до 110 мм – через каждые 5мм.

Разность диаметров ступеней желательно делать наименьшей. Длина посадочных мест и ступеней вала определяется ступицами насаживаемых деталей и шириной колец подшипников. Концы валов выполняют цилиндрическими или реже коническими.
Полученное зна​чение диаметра округляют до ближайшего стандартного значения, мм, по ГОСТ 8032 - 56, ГОСТ 6636 - 69 (СТ СЭВ 514-77): 16, 17, 18, 19, 20, 21, 22, 24, 25, 26, 28, 30, 32, 34, 36, 38, 40, 42, 45, 48, 50, 53, 56, 60, 63, 67, 71, 75, 80, 85, 90, 100, 105, НО, 115, 120, 130, 140, 150, 160, 170, 180, 190, 200, 210, 220, 240, 250...
Диаметр вала круглого сечения, работающего в условиях кручения и изгиба, определяют по формуле
d = 
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где Ми - суммарный изгибающий момент;  Т- вращающий мо​мент ;                       
 [σи]-1 -допускаемое напряжение при расчете на вы​носливость при изгибе.
Для вала и невращающихся осей соответственно
[σи]-1 = σ - 1Крн/([n] Kσ);

[σи]-1 = (1,5…1,6) σ - 1Крн/([n] Kσ,
где σ - 1 -предел выносливости при симметричном цикле напряжений (рис.2.11)  (для валов из углеродистой стали принимают σ - 1 ≈ 0,4σв);         [n] = 1,2...2,5 -коэффициент запаса прочности по пределу выносливости; Крн - коэффициент режима нагруз​ки (Крн = 1 для валов и осей механических передач; Крн = 1,65 для передач с ручным приводом); Ка - эффективный коэф​фициент концентрации напряжений (табл.2.9…2.12).
Таблица 2.9
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	h/r
	r/d
	Kσ при σв, МПа
	
	Kτ при σв, МПа

	
	
	500
	700
	900
	1200
	500
	700
	900
	1200

	1
	0,01
	1,35
	1,4
	1,45
	1,5
	1,3
	1,3
	1,3
	1,3

	
	0,02
	1,45
	1,5
	1,55
	1,6
	1,35
	1,35
	1,4
	1,4

	
	0,03
	1,65
	1,7
	1,8
	1,9
	1,4
	1,45
	1,45
	1,5

	
	0,05
	1,6
	1,7
	1,8
	1,9
	1,45
	1,45
	1,55
	1,55

	
	0,1
	1,45
	1,55
	1,65
	1,8
	1,4
	1,4
	1,45
	1,5

	2
	0,01
	1,55
	1,6
	1,65
	1,7
	1,4
	1,4
	1,45
	1,45

	
	0,02
	1,8
	1,9
	2,0
	2,15
	1,55
	1,6
	1,65
	1,7

	
	0,03
	1,8
	1,95
	2,05
	2,25
	1,55
	1,6
	1,65
	1,7

	
	0,05
	1,75
	1,90
	2,0
	2,2
	1,6
	1,6
	1,65
	1,75

	3
	0,01
	1,9
	2,0
	2,1
	2,2
	1,55
	1,6
	1,65
	1,75

	
	0,02
	1,95
	2,1
	2,2
	2,4
	1,6
	1,7
	1,75
	1,85

	
	0,03
	1,95
	2,1
	2,25
	2,45
	1,65
	1,7
	1,75
	1,9

	5
	0,01
	2,1
	2,25
	2,35
	2,5
	2,2
	2,3
	2,4
	2,6

	
	0,02
	2,15
	2,3
	2,45
	2,65
	2,1
	2,15
	2,25
	2,4


                                                                          Таблица 2.10
	
	Кσ при
выполнении
	

	σв МПа
	паза фрезой
	Kτ

	
	паль-
цевой
	диско-
вой
	

	
	
	
	

	
	
	
	

	500
	1,60
	1,40
	1,40

	700
	1,90
	1,55
	1,70

	900
	2,15
	1,70
	2,05

	1200
	2,50
	1,90
	2,40


                                                                                     Таблица 2.11

	
	Кσ для
участка
	Кτ для
шлица

	
	
	

	σв, МПа
	
	

	
	шли-
цевого
	резь-
бового
	прямо-
бочного
	эволь-
вентного

	
	
	
	
	

	
	
	
	
	

	500
	1,45
	1,80
	2,25
	1,45

	700
	1,60
	2,20
	2,45
	1,50

	900
	1,70
	2,45
	2,65
	1,55

	1200
	1,75
	2,90
	2,80
	1,60

	
	
	
	
	


Таблица 2.12

	Диаметр вала d в зо​не концентрации, мм
	Углеродистые стали
	Легированные стали

	
	εσ
	ετ
	εσ
	ετ

	Свыше 20  до  30
     »      30   »   40 »           

     »      40   »   50 »       
	0,91 0,88 0,84
	0,89 0,81 0,78
	0,83
0,77 0,73
	0,89 0,81 0,78


                                                                                                    Таблица 2.13
	Сечение вала
	Wu
	W p

	Круглое сплошное
	0,1d3
	0,2d3
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	0,1d3 (1 - c4)
	0,2d3 (1 - c4)
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	Примечание. c = d0 /d; df – минимальный диаметр вала (по галтели).
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Рис. 2.11

На статическую прочность валы рассчитывают по наибольшей возможной кратковременной нагрузи повторяемость которой мала и не может вызвать усталостного разрушения.
Эквивалентное напряжение в точке наружного волокна при работе вала диаметром d в условиях изгиба и кручения σэкв = 
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, где  σи - наибольшее напряжение при изгибе моментом Ми (Wи = πd3/32 - осевой момент сопротивления сечения вала); τ = T k /W p - наибольшее напряжение при кручении моментом (W p = 2Wu = πd3/16 - полярный момент сопротивления сечения вала) (табл.2.13).
Для валов диаметром d сплошного сечения σэкв = 
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Коэффициент запаса прочности по пределу текучести  n t = σt /σэкв ; обычно n t = 1,2…1,8.
2.5. Расчёт валов на жёсткость
Упругие перемещения валов отрицательно влияют на работу связанных с ними соединений (шлицевых, прессовых), подшипников, зубчатых колёс, так как увеличивают концентрацию контактных напряжений и износ деталей, снижают точность механизмов.
Изгибную жесткость валов оценивают прогибом   f  и углом  θ  поворота сечения или оси вала (рис.2.12). Условие жесткости вала имеет вид                                   
F = Fa2b2/ [3EIx(a+b)] ≤ [ f ],
где f - прогиб в точке действия изгибающей силы F; a, b - расстояние от точки приложения силы до каждой из опор; Е - модуль упругости материала оси или вала; Ix - осевой момент инерции сечения оси или вала; [ f ] - допускаемый прогиб.
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Рис.2.12

При прочих равных условиях угол поворота оси вала и его прогиб зависят от расположения колеса относительно опор: консольного, симметричного, несимметричного. В этом случае прогиб и угол поворота упругой линии вала определяют обычными методами сопротивления материалов. 
      Для валов общего назначения в сечении под серединой колеса принимают [ f ] = (0,0002…0,0003)l,  где l - расстояние между опорами.
Угол поворота оси цапф  θ  на опорах с подшипниками качения: для цилиндрических роликоподшипников θ ≤ 0,0025 рад, для конических θ ≤ 0,0016 рад, для однорядных шарикоподшип​ников θ ≤ 0,005 рад; для сферических подшипников θ ≤ 0,05 рад. Угол наклона оси вала под зубчатыми колесами  θA ≤ 0,001 рад.
Крутильную жесткость вала оценивают углом закручивания на единицу длины вала φ0 = T(GIP) ≤ [φ 0],  где Т- крутящий момент в расчетном сечении, Н * м; G - модуль упругости и материала вала при сдвиге, Па (для стали G = 80 ГПа);  I p = πd4/32 - полярный момент инерции расчетного сечения, м4; [φ0] - допускаемый угол закручивания [обычно принима​ют  [φ0] = (5,0...22)10-3 рад/м]. 
2.6. Расчёт валов на усталость
      Расчет валов на усталость выполняют как прове​рочный; он заключается в определении расчетных коэффици​ентов запаса прочности в опасном сечении. Для проверки на усталость используют формулу [3].
n = 
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где  пσ  и   пτ – коэффициенты запаса   прочности   соответственно по нормальным и касательным напряжениям.
  пσ = σ-1(Kσσa / εσ+ ψσσm);
пτ = τ-1(Kττa / ετ+ ψττm);
здесь σ-1 и τ-1 - пределы выносливости при изгибе и кру​чении с симметричным циклом (см. табл. 3.5); Кσ и Кτ - эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе и кручении (табл. 2.9, 2.10 и 2.11); εσ и ετ - масштаб​ные факторы (табл. 2.12); ψσи ψτ- коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла напряжений (см. табл. 2.5); σa и τa - амплитуды цикла напряжений; σm и τm - средние напряжения цикла:
σm = 0; σa = σи = Mи /Wи; τm = τa = τ/2 = 0,5T/Wp ,
где Wи и Wp — осевой и полярный момент сопротивления сечения.

Значения Wи и Wp для наиболее   характерных   случаев определяют по формулам, приведенным в табл.  2.13
При расчетах валов на усталость принимают, что напряже​ния изгиба изменяются по симметричному циклу (рис.2. 11, а), а напряжения кручения - по отнулевому циклу (рис.2. 11, б). Выбор отнулевого цикла для напряжения кручения основан на том, что большая часть валов передает переменные по значению, но постоянные по направлению вращающие мо​менты.
2.7. Примеры расчёта
Пример 1. Найти радиальные реакции в опорах ведущего вала одноступенчатого редуктора с Рис 2.15

цилиндрическими косозубыми колесами и построить эпюры изгибающих и кру​тящих моментов. Диаметр вала в месте посадки подшипников dn = 30 мм; крутящий момент Т =142 Н • м; окружная сила Ft = 6875 Н; радиальная сила Fr = 2547 Н; осевая сила F а = 1247 Н; сила от ременной передачи Fп = 1693 Н. Ременная передача расположена горизонтально. Диаметр делительной окружности шестерни D = 39,694 мм (при расчетах принять D = 40 мм). Расстояния между опорами и действующими на них нагрузками указаны на рис. 2.13
1.   Радиальные реакции в опорах:
в вертикальной плоскости  RAB  и RBb  (равны вследствие симметрич​ности схемы нагружения) RAB = RBb = Ft /2 = 6875/2 = 3437,5 Н;
в горизонтальной плоскости RAг  и  RBr (с учетом силы Fп от ремен​ной передачи)       [image: image249.png]> M



Аг = 0;  RBr2l1 - FaD/2 + Frl1 - Fп (l + 2l1) = 0.
Отсюда RBr = [Fn (l + 2l1) – Fr l1 + FaD/2]/(2l1) = (1693 • 173 • 10-3 + 2547 • 54 • 10-3 + 1247 • 40 • 10-3/2)/(2 • 54 • 10-3) = 1670  H.
[image: image251.png]> M



Bг = 0; Fnl + Frl1 + FaD/2 – RAr2l1 = 0,
отсюда RAг = (Fпl + Fr l1 + FaD/2)/(2 l1) = (1693 • 65 • 10-3 + 2547 • 54 • 10-3 + 1247 • 40 * 10-3/2)/(2 • 54 • 10-3) = 2522 H.
Суммарные радиальные реакции подшипников  в опоре А и В: RA =  
[image: image252.wmf]=
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2.   Изгибающие моменты:
от силы Fп в опоре В  М Вг = Fпl = 1693 • 65 • 10-3 = 110,04 Н • м;
от силы Fп и реакции RBг под серединой колеса Миг = Fп (l + l1) - RBг l1 = 1693(65 + 54) 10-3 – 1670 • 54 • 10-3 = 111,29 Н • м; 
Мив = RВв l1 = 3437,5 • 54 • 10-3 = 185,6 Н • м.
По полученным данным с учетом момента от силы Fa строим эпюры изгибающих и крутящего моментов в опоре В и сечении I - I, соответствующем середине колеса.
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Рис 2.13

Пример 2. Рассчитать вал конического прямозубого колеса (рис. 2.14). Колесо передает мощность Р = 25 кВт при частоте вращения п = 500 мин-1; материал вала — сталь 45; средний делительный диаметр колеса D = 325,2 мм; углы при вершине конуса колеса и шестерни соответственно φ1 =68° 15' и φ2 = 21° 45'.
1.   Момент, передаваемый валом T = Р/ω, где ω = πn/30 = 3,14 • 500 / 30 = 52,3 с-1; Т = 25 • 103/52,3 = 478 Н • м.
2.   Силы в зацеплении соответственно окружная, радиаль​ная и осевая: Ft = 2T/D = 2 • 478/(325,7  • 10-3) = 2939 Н;    Fr = F t tg α sin φ1= 2939 • tg 20° sin 21° 45' = 390,47 Н;  Fa = F t tg α sin φ2 = 2939 • tg 20° sin 68° 15' = 992,7 H.
3.   Диаметр выходного конца вала определим из расчета на кручение по пониженному допускаемому напряжению [τ] = 20 МПа по формуле d = 
[image: image254.wmf]3

 

])

[

 

T/(0,2

t

 =
[image: image255.wmf]3

3

)

20

2

,

0

/(

10

478

·

·

= 49,25 мм. Полученное значение диаметра округляем до 50 мм в соот​ветствии с рядом Ra 40.
4.   Диаметры вала под подшипники принимаем dп = 55 мм, под колесо dк = 60 мм.
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Рис 2.14
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Рис 2.15

5.  Составляет расчетную схему вала (рис. 2.15); при этом условно принимаем, что схематическое изображение подшип​ников совпадает с точками приложения радиальных реакций.
Радиальные реакции:
в плоскости zOy ∑ Мв = 0; RАв (а + с) + Frc - FaD/2; отсюда RАв= (-Frс + FaD/2)/(a + с) = (- 390,47 • 80 + 992,7 • 325,2/2)/(150 + 80) = 565,98 H; ∑ Y = 0; RAв - Fr - RBb = 0; RBв = RAв + Fr = = 565,98 + 390,47 = 956,45 H;
в плоскости zOx ∑ МА = 0; -RBr(a + c) + Fta = 0; отсюда RBr = Fta/(a + c) = 2939 • 150/(150 + 80) = 1916,7 H; ∑ X = 0; FAr - Ft - Rвг = 0, отсюда RAг = Ft - RBr= 2939 - 1916,7 = = 1022,3 H.
6. Строим эпюры крутящих и изгибающих моментов (рис. 2.15).
7. Определяем коэффициенты запаса прочности для пред​положительно опасных сечений (рис.  2.14).  
В сечении I – I действует крутящий момент  Т =478 Н • м.
Момент сопротивления кручению сечения при одной шпо​ночной канавке для призматической шпонки b • h = 16•10; Wp = πd2/16 - bt(d- t)2/(2d) = 3,14 • 503/16 – 16 • 5 • (50 - 5)2/(2 • 50) = 22,92 •103 мм3;  τa = τm = 0,5τmax = 0,5T/WP = 0,5 • 478 • 103/22,92 = 10,42 МПа.
Коэффициент запаса определяем по формуле 2.8 при τ-1 = 150   МПа   (табл.   2.5);   Кτ = 1,60   (табл.   2.10);

ετ = 0,78 (табл. 2.12);  ψτ=0 (табл 2.5); nr =
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В сечении II — II действует крутящий момент T = 478 H • m и изгибающий момент Ми = 
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= 175,16 Н • м, здесь Мх и Му — изгибающие моменты в вер​тикальной и горизонтальных плоскостях.
Моменты сопротивления сечения при одной шпоночной канавке для призматической шпонки b • h = 18 • 11: Wp = πd3/16 - bt(d - t)2/(2d) = 3,14 • 603/16 – 18 • 7 (60 - 7)2/(2 • 60) = 39,4 • 103 мм3; Wи = πd3/32 – bt (d – t)2/(2d) = 18,24 •103 мм3.
Номинальные значения напряжений τa = τm = 0,5T/WP = 0,5 • 478 • 103/39,4 • 103 = 6,06 МПа; τa = τm = Ми / Wu = 
[image: image261.wmf]60

,

9

10

24

,

18

10

16

,

175

3

3

=

·

·

Мпа

Коэффициенты запаса определены по формуле (2.8) при Кτ = 1,60; Кσ = 1,60; εσ= 0,84; ετ = 0,78; ψτ = 0 (табл. 2.9-2.12): пτ = 150/(1,60 • 6,06/0,78 +0 • 6,06) = 12,05.
По формуле (2.7), в которой для стали 45 σ-1= 250 МПа (см. табл. 2.5), пσ = 250/(1,60 • 9,60/0,84) = 13,67; по формуле (2.6)                                                       

nII-II = 
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      Пример 3. Рассчитать выходной вал цилиндрического косозубого двухступенчатого редуктора, соединенного с валом про​изводственной машины (рис. 2.16). Передаваемая мощность Р2 = 6 кВт; частота вращения n2 = 120 мин-1; делительный диаметр зубчатого колеса D2 = 350 мм; угол наклона зуба β = 12°; нормальный модуль колеса mн = 3 мм; материал вала
сталь 50 с σв = 608 МПа; 50 с σ-1 = 261 МПа.
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                                                                  Рис 2.16

1. По расчетной схеме определяем силы, действующие в зацеплении - окружную, осевую и радиальную  Ft = 2T2/D2 = 2 • 9,55P2/(D2n2) = 2 • 9,55 • 103/(350 • 10-3 • 120) = 2,72 кН; Fa = 2,72 • 103 • tg 12° = 578,2 Н;                     Fr = 2,72 • 103 • tg 20°/cos 12° = 1,01 кН.
2. Находим реакции опор вала, пользуясь расчетной схемой на рис. 2.16
Опорные реакции в вертикальной плоскости:
∑МА = 0; Fa  • 0,5D2 - Fra + RBвl = 0, RBb = (Fra - 0,5FaD2)/l = (1,02 • 103 • 120 -0,5 • 578,2 • 350)/340 = 58,86 H; ∑ MB = 0; Fa0,5D2 + Frb - RAвl = 0; RA, = (0,5FaD2 + Frb)/l = (0,5 • 578,2 • 350 + 1,01• 103 • 220)/340 = 951,13 H.
Опорные реакции в горизонтальной плоскости ∑ МА = 0; -Ft a - RBrl = 0;    RBr = -Ft a/l = -2,27 • 103 • 120/340 = -960 H; ∑ МB = 0; Ft b + RAr l = 0; RAr = - Ft b/l =   - 2,27 • 103 • 220/340 = - 1,76 кН.
3. Находим изгибающие моменты в сечении под серединой колеса и крутящий момент и строим их эпюры МА = Мв = 0 (в опоре плечо силы равно нулю).
В вертикальной плоскости от силы RAв в сечении С момент МСв= -RАва = 963 • 120 • 10-3 = 115,6 Н • м.
В сечении С действует сосредоточенный момент, равный FaD2/2 = 580 • 350 • 10-3/2 = 101,5 Н, который уменьшает мо​мент МСв.
В горизонтальной плоскости изгибающий момент МСк = = —RAr= 1,76 • 103 • 120 • 10-3 = 211,2 Н • м и крутящий момент Т = Р2/ω = 9,55Р2/п2 = 9,55 • 6 • 103/120 = 477,5 Н • м.
4. Суммарный изгибающий момент Ми = 
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5.   Диаметр вала в опасном сечении определяем по фор​муле 2.3 где [σи]-1 =261/(2 • 1,9) = 68,8 МПа [см. формулу (2.4)] при принятых [n] = 2 и Кσ = 1,9, d =
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6. Округляем полученный диаметр по ряду Ra 40 (ГОСТ 8032-56) до 48 мм.
7. Проверяем жесткость вала. Вал изгибается силой F = 
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= 2,91 кН. Допускае​мый прогиб [ f ] =(0,0001... 0,0003)/ = (0,0001... 0,0003) (120 + 220) = 0,034...0,1 мм. Прогиб вала находим по формуле (2.5), где   Е = 2,1 • 105   МПа;   l = а + b = 120 + 240 = 340   мм;   Ix  =πd4/64 = π (42,8 • 10-3)4/64 = 16,6 • 10-8м4; f = 2,91 • 103 • 0,122 • 0,222/(3 • 2,1 • 105 • 106  •  16,6  •  10-8 • 0,34) = 0,0576 м. Полученное значение прогиба вала меньше допускаемого прогиба [ f ] = 0,1 мм.
Пример 4.
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