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 1. ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ, КИНЕМАТИЧЕСКИЙ И СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ПРИВОДА 

 Определим в начале общий коэффициент полезного действия. При последовательном соединении механизмов общий КПД привода определяется как произведение значений КПД входящих в него механизмов.

общ.= рем.пер.ред.ч.                                                                                

где рем.пер.=0,95...0,97 - показывает КПД ременной передачи, ред.ч.=0,8 - показывает КПД для червячного редуктора [ 1, с.5 ]. 

общ.= 0,960,8 = 0,768                                                                               

Найдем теперь требуемую мощность


Pтр.= кВт                                                                ( 1  )

Требуемую частоту вращения найдем из выражения 

nтр.=nвых.iрем.iред.ч.

где nвых.=35  - частота на выходе привода, iрем.= 2...4 - передаточное число ременной передачи, iред.ч.=10...40 передаточное число червячного редуктора


           nтр.= 35325=2625 мин                                                                           ( 2 )
                    
        Теперь по найденным выше величинам ( выражения ( 1 ) и ( 2 ) ) выберем электродвигатель. Выбираем электродвигатель трехфазный короткозамкнутый  серии  4А  закрытый  обдуваемый  с  синхронной  частотой  вращения  2880 об/мин  4А100S2УЗ, с параметрами Рдв=4кВт [1,с.390; 2,с.321 ]. Эскиз двигателя представлен на рис.1. Выбранный двигатель по мощности меньше расчетной ( погрешность 4% < 5% ), что допускается.
Общее передаточное отношение будет равняться 

iобщ. = nн./ nвых. = 2880/35 = 82,29  

Определим также передаточное отношение ременной пердачи, которое будет необходимо для дальнейших расчетов

iрем.=iобщ./ iред.ч. = 82,29/25 = 3,291                                                               ( 3 )

 Найдем частоты вращения и угловые скорости валов 
                   
n1= nдв =2880 об/мин                               
          1 =n1/30=3,142880/30=301,44 рад/с
n2=n1/iрем.=2880/3,291=875  об/мин
2=n2/30=3,14875/30=91,59 рад/с
n3=n2/iред.ч.=875/25=35  об/мин
3=n3/30=3,1435/30=3,663 рад/с

Проверим правильность расчета , т.е. невязку

n=|(nвых.-n3)/nвых.|100%=|(35-35)/35|100%=0% < [ 4% ]

Невязка не превышает заданную следовательно расчет произведен верно.
Определим вращающие моменты на валах из условия постоянства мощности с учетом потерь. 

T1=Pтр./1=4167/301,44= 13,82 Нм                                                           ( 4 )
T2=T1iрем.п.рем.=13,823,30,96=43,67 Нм                                                 ( 5  )
T3=T2iред.чред.=43,67250,8=873,47 Нм                                                   ( 6  )























                    2.  ПРОЕКТИРОВАНИЕ РЕДУКТОРА 
 
                                    2.1.  Расчет червячных передач 

                 2.1.1. Определение допускаемых напряжений

Выберем сначала материал для изготовления червяка. Возьмем сталь 40Х с термообработкой вариант - улучшение и закалка ТВЧ, HRC45…50. Витки шлифованы и полированы. Выбор именно этого вида стали сделан потому ,что  к размерам редуктора не предъявлено высоких требований и рабочая  мощность более 1 кВт [ 2, с.10; 3,с.24 ].
Определим теперь материал для зубчатого колеса, который связан со скоростью скольжения, которую ориентировочно можно определить по формуле, используя данные полученные в п.1:


S = 4,510     

где n2=875  об/мин - частота вращения червяка, T3= 873 Нм - момент на валу червячного колеса.


S = 4,510 м/с

Для колеса выберем материал латунь, относящуюся ко второй группе материалов, Л66А6ЖЗМц2, отливка в кокиль [ 3,с.25 ]. Механические характеристики следующие В=450 МПа и Т=295 МПа. 
Допускаемое контактное напряжение имеет вид

Н=250 -25S=250-253,764=156 МПа                                                      

Допускаемое напряжение на изгибе 

F=(0,25Т+0,008В)KFL                                                                           ( 7 )


где KFL=- коэффициент долговечности при расчете на изгиб.
Число циклов нагружения зубьев за весь срок службы передачи найдем из выражения 


NFE=60n2ct 


KFL= = 0,53                                                                              ( 8 )  

Подставляя ( 8 ) в ( 7 ) получим    

F= (0,25295+0,08450)0,53=58 МПа                                                      ( 9  )

Предельное допускаемое напряжения при кратковременных перегрузках

Нпр.= 2 Т = 2295 =  590 МПа                                                             ( 10  )
Fпр.= 0,8295 = 236 МПа                                                                       ( 11 )


                      2.1.2. Определение межосевого расстояния

Определим теперь межосевое расстояние 


aW     6100 

aW     6100 
aW     0,2012

aW =200 мм  согласно стандартному ряду [3, с. 26 ]. 


2.1.3. Выбор модуля зацепления, числа заходов червяка и коэффициента диаметра червяка 

    Число витков червяка z1  принимаем в зависимости от передаточного числа:  при iред.ч.=25   принимаем z1=2 [ 3, c.26 ]. 
    Число зубьев червячного колеса 

  z2  =  z1iред.ч. = 2 25 = 50

 Определим значение модуля 
   
m = (1,4…1,7 )aW/z2  = 1,55200/50 = 6,2 мм

И коэффициента диаметра червяка

q = ( 2aW/m ) - z2 = 14,5
        
Принимаем по ГОСТ 2144-76  [3, c.26 ] стандартные значения m=6,3 мм и q=14.
При этом из условия жесткости червяка выполняется условие

q     0,212z2
q    0,21250
q    10,6
Определим теперь коэффициент смещения инструмента из выражения
 
x=(aw/m)-0,5(z2+q)=(200/6,3)-0,5(50+14)=-0,254

При этом выполняется условие  -1< x <1 .
Определим фактическое значение передаточного числа i=z2/z1=50/2=25.


2.1.4. Определение основных геометрических параметров червяка и червячного колеса
 (
 
)           
Основные размеры червяка:
          делительный диаметр червяка
                           
    d1 = dm = 6,314 = 88 мм
    
диаметр вершин витков червяка
        
 da1= d1+2m = 88+26,3 = 100,6 мм

начальный диаметр червяка

dw1 = m(q+2x) = 6,3(14-20,254) = 85 мм
 
 диаметр впадин витков червяка
              
 d1 = d1-2,4m = 88-2,46,3 = 72,88 мм

длина нарезанной части шлифованной червяк

  b1  ( 11 + 0,06z2 )m = (11+0,0650 )6,3 = 88,2 мм

принимаем  b1 =88 мм
 (
  
)делительный угол подъема витка  

=arctg(z1/q)=arctg(2/14)=8

Основные размеры венца червячного колеса:
          делительный диаметр червячного колеса

d2=z2 m=506,3=315 мм

диаметр вершин зубьев червячного колеса
                 
da2=d2+2m=315+26,3=324 мм

диаметр впадин зубьев червячного колеса
              
d2=d2-2,4m=315-2,46,3=297  мм

наибольший диаметр червячного колеса
           
da2+6m/(z1+2)  dam2                    
324+66,3/(2+2)  dam2
                      334   dam2 

ширина венца червячного колеса                             

 b2 = 0,335aw = 0,335200 =67 мм.


2.1.5.  Определение окружных скоростей и КПД передачи 
 
 (
--3
) (
3,14
88
10 
 
875
            60
) (
d
1
n
2
 60
)Окружная скорость червяка
        1=         =                                  =4,03 м/с.
Окружная скорость червячного колеса


2 = 0,53d210 = 0,53,65431510 =0,5769 м/с
 (
    4,03
 cos  8
) (
 
1
cos
)    Скорость скольжения уточненная
      S =          =                 =4,0696 м/с 
Назначим степень точности - 8 [ 3, с.28 ] из стандартного ряда. Уточняем КПД редуктора [3, c.28 ]. КПД редуктора с учетом потерь в опорах, потерь на разбрызгивания и перемешивание  масла имеет вид ( где - приведенный угол трения [ 2, с.30 ] ):

 (
       tg 8
   
tg(8
+ 1
20 
)
) (
     tg
tg(
 + 
’)
)
     =(0,950,96)                    =(0,950,96)                            0,82.


               2.1.6. Определение сил в зацеплении 
Найдем силы в зацеплении:
Окружная на колесе и осевая на червяке 

Ft2 = Fa1 = 2T3/d2 = 2873/0,315 = 5546 H

Окружная на червяке и осевая на колесе

Ft1 = 2T2/d1 = 243,78/0,088 = 992,5 H

Радиальные силы 

Fr1=Fr2=Ft2tg=55460,364=2018,7 Н


                              2.1.7. Расчетные напряжения

Расчетные контактные напряжения имеют вид

Н=475/d2 [H]

где К - коэффициент нагрузки ( при   2 < 3 м/с К=1 )


Н = 475/0,315 МПа 
[H] = 250-25 S  = 250-254,0696 = 148,5 МПа

Проверка 

= |(H-[H])/[H]|100% = |(148,5-150,1)/150,1|100% = 1,1%

<5%  значит результат проверочного расчета удовлетворителен.
Проверим зубья колеса на изгиб сравнив с полученным в выражении ( 9 ) 

F=0,6Ft2KYF/(b2m)   [F]                
 
где  - коэффициент учитывающий износ зубьев ( для закрытых передач  =1 ), YF - коэффициент формы зубьев ( выбирается по эквивалентному числу зубьев [ 3, с.28 ] )

 F = 0,6554611,4511/(0,0670,0063) = 11,4 МПа    58 МПа 

Проверим зубья колеса на прочность при кратковременных нагрузках, сравнивая с полученными в выражениях ( 10 ) и ( 11 ).


Нmax  = H [Нпр]
Fmax  = FTпик./Tном.   [Fпр.]
Hmax  = 150  1,2   =164,54 МПа   590 МПа
Fmax = 11,41,2 = 13,44 МПа  236 МПа

                2.2. Проектирование ременной передачи 
                 2.2.1. Расчет клиноременной передачи
Выберем согласно выражению ( 4 ) тип и профиль ремня. Для нашего случая подходит ремень нормального сечения профилем О ( т.к. Т1  30 Нм [4, с.16 ] ) Основные размеры ремня имеют вид: b=10 мм, h = 6 мм, A = 47 мм, L=400…2500 мм, g=0,06 кг/м, dmin=63 мм. Сечение ремня показано на рис.2.
Расчетаем диаметр меньшего шкива


d1=(3…4) мм

Согласно [4, с.16 ] с учетом, того что диаметр шкива для ремней сечением О не должен быть менее 63 мм принимаем d1 = 160 мм ( данный диаметр был выбран больше d1 расчетного т.к. при расчетах с более меньшими d1=72…100 мм  долговечность ремня была очень низкой порядка  100…600 часов ).
Диаметр большего шкива равен

d2 = d1( 1- )i 

где  - относительное скольжение ( принимаем 0,01…0,02 ), i=n1/n2 - передаточное отношение ( см. п.1. )

d2 = 160(1-0,015)2880/875 = 519 мм

Принимаем d2=500 согласно ряду [ 1, с.120 ].
Уточним теперь передаточное

ip=d2/(d1(1-))=500/(160(1-0,015))=3,2

Найдем отклонение от заданного ( см. выражение ( 3  ) )

i=|(ip-i)/i|100%=|(3,2-3,29)/3,29|100% = 2,7% 
Это значение погрешности укладывается в заданную т.е. 2,7%3% согласно [ 4, с.6 ].
Межосевое расстояние ар следует принять в интервале 

аmin=0,55( d1+d2)+h= 0,55(500+160)+8=369 мм
аmax=d1+d2=500+160=660 мм

Принимаем предварительно близкое значение ар=710 мм.
Расчетную длину ремня найдем из формулы 

L = 2ap + 0,5( d1+d2 ) + (d2-d1)/(4ap) = 2710 + 0,53,14( 500 + 160 ) + (500-160)/(4710) =2496 мм

Ближайшее по стандарту L=25000 мм [ 1, с.131 ]. 
Уточним значение межосевого расстояния ар с учетом стандартной длины ремня L  имеет вид 

ар = 0,25[ L - 0,5 ( d1+d2 )+ ( L-0,5 ( d1 + d2 ) )- 2(d2- d1) ] = 0,25[2500-0,53.14(500+160)+(2500-0,53,14(500-160)-2(500-160)= 712 мм 

При монтаже  передачи необходимо обеспечить возможность уменьшения межосевого расстояния на 0,01L=0,012500=25 мм для облегчения надевания  ремней на шкивы и возможность увеличения его на 0,025L= 0,0252500=62,5 мм для увеличения натяжения ремней.
Определим теперь угол обхвата шкива по формуле

1=180-57(d2-d1)/ap= 180-57(500-160)/712=153

1>120 следовательно расчет произведен верно согласно [ 4, с.18 ].
Расчетаем число ремней в передаче по формуле 

Z=PCP/(P0CLCCZ)                                                                            ( 12 )

где  P -  требуемая мощность, найденная в выражении ( 1 ); Ср- коэффициент режима работы, учитывающий условия эксплуатации передачи ( примем  Ср=1,2 согласно [ 1, с.136 ] ); Р0 - мощность, передаваемая одним клиновым ремнем ( для наших параметров ремня примем Р0= 1,62 кВт согласно [4, с.20 ]; СL- коэффициент учитывающий влияние длины ремня ( примем СL=1,30 согласно [ 4, с.21 ] ); С- коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата ( примем при 1=153 С=0,93 согласно [4, с.19 ] ); СZ- коэффициент учитывающий число ремней в передаче ( будем считать, что число ремней 4…6, примем СZ=0,9 согласно [ 4, с.19 ] ).  
Подставляя  выбранные значения коэффициентов в ( 12 ) получим
Z=41671,2/1,621,30,30,930,9=2,8
Принимаем Z=3 из стандартного ряда.
Найдем скорость ремня согласно выражению 



 = d1n1/(6010) = 3,141602880/(6010) = 24,1 м/с


             2.2.2. Проверочный расчет ременной передачи

Предварительное натяжение F0 рассчитаем по формуле

F0 = [0A+(1-)g ]Z                                                                                   

где 0=1,4 МПа - напряжения от предельного натяжения согласно [4, с.26];  А  = 47  мм  -  площадь   поперечного   сечения   ремня   ( стандартная   ( см.п.2.2.1. ));  - угол отклонения усилия Fb от линии центров передачи, т.к. в нашем случае 1>150, то усилие Fb  можно направить по линии центров (значит =0 ); g=0,06 кг/м - масса одного  метра ремня ( см.п.2.2.1);  - скорость ремня , была найдена выше;  Z=3 - количество ремней определено выше ( см. п.2.2.1. ). 
Картина распределения усилий представлена на рис.2.

F0 = (1,447+(1-0)0,0624,1)3 = 302 Н

Определим усилие действующее  на вал Fb

Fb = 2 0AZsin(1/2) = 21,4473sin(153/2) = 384 Н                               ( 13 )

Произведем расчет ремня на долговечность


H0= NцL/(60d1n1)(-1/max)CiCH                                                        ( 14 )


где Nц=(4,6…4,7)10- базовое число циклов;
-1=7 МПа - предел выносливости материала клиновых ремней [4,с.27];

Сi=1,5 - коэффициент учитывающий влияние передаточного отношения;
СН=1 - коэффициент, учитывающий характер нагрузки во времени ( в нашем случае постоянная нагрузка согласно [ 4, с.27 ];
max- максимальное напряжение в сечении ремня определяется из выражения

max= 1+ ц+ u                                                                                      ( 15 )
где 1- напряжение от растяжения в ремне, определим по формуле
  
1 =  0 + Ft/(AZ)



где Ft = 10P/ = 104,167/24,11=172,8 H - окружная сила;

1 = 1,4+172,8/(473) = 2,6 МПа                                                              ( 16 )

ц- напряжение от центробежной силы, определяется из выражения



ц=10=110024,110=0,25 МПа                                                ( 17 )

где - плотность материала из которого сделан ремень, в этом случае кордтканевый ( см. [ 4, с.15 ] ).
u - напряжение на изгиб ремня, найдем по формуле  

u = Euh/d1 = 806/160 = 3 МПа                                                                ( 18 )

где Еu- модуль упругости при изгибе [4, с.15 ]
Подставляя в  ( 15 ) ( 16 )-( 18 ) получим

max = 2,6 + 0,25 + 3  = 5,85 МПа < -1 = 7 МПа                                      ( 19 )

Подставляя в ( 14 )  ( 19 ) и найденные выше коэффициенты получим 



Н0 = 4,65102500/(603,141602880)(7/5,85) 1,711 = 1000 ч 

Дальнейшее увеличение часов ограничено техническими параметрами ремня согласно [ 4, с. 21 ]  длина ремня для данного сечения О максимальна.


              2.2.3. Конструирование шкивов ременной передачи

Выберем сначала материал и способ изготовления шкивов. К нашему случаю согласно [4, с.30 ] подходит СЧ15 или СЧ18, литые, т.к. скорость ремня 24 м/с.
Теперь определим конструктивные элементы шкивов. Ремень сечение О следовательно согласно п.2.2.1. и [4, c.30 ]:
lp=8,5 мм                   f=8 мм
h=7 мм                       е= 12 мм   
b=2,5 мм                    b1= 10,2 мм
dв=28 мм [ 1, с.391 ]
угол профиля канавок 38 [ 1, с.138 ].
Ширина шкива передачи

B = (Z-1)e + 2f = ( 3-1 )12 + 28 =  40 мм

Толщина обода чугунных шкивов

 = ( 1,1…1,3 )h = 1,27 =  8,4 мм 

Толщина диска

С  = (1,2…1,3)  = 1,25 8,4  = 10,5 мм

Диаметр ступицы шкивов 

dст. = 1,6dв + 10 мм = 1,628 + 10 = 54,8 мм

Длина ступицы 

lст.  =  (1,2…1,5)dв  = 1,3528 = 37,8 мм 

Расчетный диаметр шкива 

dp= de  - 2b  = 160 - 22,5 =155 мм

Окончательно примем согласно [ 2, с. 290 ]:
=8,5 мм, dст = 56 мм, lст.= 38 мм .
Конструкция шкива представлена на рис.3.


2.3. Предварительный расчет валов редуктора и конструирование червяка и червячного колеса

Крутящие моменты в поперечных сечениях валов:
ведомого (вал червячного колеса) согласно ( 6 )
 (
3
)                            
          Тк2 = Т3 = 87310  Нмм;    
 (
  
)    
ведущего ( червяк ) согласно ( 5) 
 (
 
3
)
      Тк1=Т2 =4410 Нмм

  Диаметр выходного конца ведущего вала по расчету на кручение при 
[к]=20…25 МПа

 (
 3
) (
 3
) (
16
44
10
3,14
2
2,
5
) (
 3
) (
  
16
T
к1
   
 [
к
]
)
dв1                       =                            = 22 мм                                                                                
  
   Для соединения с валом шкива примем dв1=40 мм; диаметры подшипниковых шеек dП1=(1,15…1,2)dв1= 50 мм.  Параметры нарезанной части: d1=72,8 мм; d1=88 мм и da1=100,6 мм. Для выхода режущего инструмента при нарезании витков рекомендуется участки вала, прилегающие к нарезке, протачивать до диаметра меньше df1.
Длина нарезанной части b1=88 мм. 
Расстояние между опорами червяка примем l1daM2=330 мм.
Конструкция червяка представлена на рис.4.
Диаметр выходного конца, производим расчет ведомого вала ( червячное колесо )
 (
 
 3
) (
16
873
10
3,14
22,5
) (
 3
) (
 3
) (
   
16
Т
к
2
 
 [ 
к
 ] 
)
   dB2=                             =                             =  58  мм.                                     
    
Принимаем dB2=60 мм. Диаметр подшипниковых шеек dП2=(1,15…1,2)dв2=68 мм, принимаем dп2=70, как стандартное для подшипников. 
Т.к. аW =200 мм, то червячное колесо изготовляют в виде составных конструкций, соединив бронзовый венец с чугунным или стальным центром колеса запрессовкой, заформовкой и резьбовыми деталями. 
Согласно расчетам произведенным в п.2.1.4. принимаем
делительный диаметр червячного колеса d2=315 мм;
диаметр вершин зубьев  dа2=324 мм;
ширина зубчатого венца колеса b2=67 мм;
диаметр впадин зубьев колеса df2=297 мм;
диаметр колеса наибольший daM2 334 мм значит зубчатый венец соединяют с центром с посадкой с натягом.
Примем диаметр вала в месте посадки червячного колеса dк=75 мм.
Расчетаем  параметры червячного колеса
диаметр ступицы червячного колеса   dСТ=(1,6 1,8)dк=1,775=128  мм;                                                          
длина ступицы червячного колеса    lСТ=(1,21,8)dк=1,555=112 мм;                                                             
толщина диска с=(0,2…0,3)b2=0,2567=17 мм;
толщина обода венца s=2,5m=2,56,3=16  мм;
толщина буртика h=0,15b2=0,1567=10 мм;
высота буртика   t=0,8h=0,810= 8 мм;
толщина обода центра  s0=(1,2…1,3)s=1,2516= 20 мм;
радиус R=(0,4…0,5)b2=0,4567=30 мм;
фаска f=0,5m=0,56,3=3,15 мм;
размеры под винт: 
диаметр винта d=m+2= 6,3+2 =8,3 мм;
глубина отверстия  l=3d=38,3=19 мм.
Конструкция колеса представлена на рис.4.


2.4.  Выбор подшипников, схемы их установки и условий смазки 

2.4.1. Выбор типа и размеров подшипников качения

В связи с тем, что в червячном зацеплении возникают значительные осевые усилия, то принимаем:
для червячной передачи ведомового вала ( колеса ) подходят подшипники роликовые конические ( первоначально легкой серии ) согласно ГОСТу -333-79 [1, с.402 ] подходят 7214 с параметрами представленными в таблице 1. Конструкция подшипника показана на рис.5.
и для ведущего вала ( червяка ) подходят шарикоподшипники радиально-упорные однорядные ( первоначально средней серии ) согласно ГОСТу-831-75 [1, с.400 ] подходят 46310 с параметрами представленными в таблице 1. Конструкция подшипника показана на рис.6
                   
                                                                                                                     Таблица 1

	Условное
обозначение подшипника
	     d
     
    мм                                                
	    D

   мм
	  B

 мм
	  T
                     мм
	    C
       
   кН  
	    e
	   r

 мм
	  r1

    мм

	46310
	     50   
	 125
	27
	  27
	 71,8
	   -
	   3
	  1,5

	7214
	     70
	 110
	26
	25,25
	  96
	  0,37
	  2,5
	  0,8


                

           2.4.2. Выбор смазки подшипников и зацепления 

Для смазывания подшипников качения применяется жидкая смазка т.к. окружные скорости колес   > 1  м/с согласно [5, c.15 ].
Для рассматриваемой передачи при скорости скольжения s=4 м/с подходят индустриальное масло ( с присадками ) марки И-Г-С-220 с кинематической вязкостью ( при температуре 40С ) 198-242 мм/с [ 5, с.16 ]. И так как скорость зацепления 12 м/с, то применяют картерное смазывание - окунанием червяков в масло, заливаемое внутрь корпуса. Объем масла определяется из расчета (0,8…1)л/кВт. Для нашего случая имеем 3 л. 


             2.4.3. Выбор схемы установка подшипников качения  

Примем связь валов в редукторах имеющих возможность осевого смещения ( плавающая ). Осевое фиксирование вала осуществляется в одной опоре, а другую выполняют плавающей, которая не ограничивает осевых перемещений вала и может воспринимать только радиальную нагрузку. В нашем случае повышается жесткость вала за счет установки в фиксирующей опоре радиально-упорного подшипника. Схема установки подшипника приведена на рис.7.


                       2.5. Первый этап компоновки редуктора  

Принимаем зазор между стенкой и червячным колесом и между стенкой и ступицей червячного колеса

x = 0,045aw+3=0,045200+3=12 мм

Расстояние между внутренним торцами подшипников червячного колеса

l2 = lст.2+2х = 112,5+212  =  136,5 мм

Расстояние между дном корпуса и зубьями червячного колеса или червяка принимают

b0> 4x = 212 = 48 мм

Определим теперь размеры гнезда подшипников:
толщина стенки крышки :
для подшипников на ведущем валу  =6 [ 5, с.23 ];
для подшипников на ведомом валу = 7 [ 5, с. 23 ];
ширина канавки b:
 для подшипников на ведущем валу  b =5 [ 5, с.23 ];
для подшипников на ведомом валу  b = 8 [ 5, с. 23 ].
После определения размеров гнезда подшипников установить зазор не менее 10 мм между наружной поверхностью крышки и торцами шкива т.к. имеем в приводе ременную передачу. 
Размеры корпуса:
Толщина стенок корпуса и крышки:
  
         =0,04a+2=0,04200+2=8,00+2=10,00 мм,                                                 
принимаем =10 мм;

1=0,032a +2=0,032200+2=6,64+2=8,64 мм,                                              

принимаем  1=10 мм.
          Толщина фланцев (поясов) корпуса и крышки

          b=b1=1,5=1,510=15 мм.                                                                             
  
Толщина нижнего пояса корпуса при наличии бобышек

          p1=1,5=1,510=15 мм;                                                                                 
          p2=(2,252,75)=(2,252,75)10=22,527,5 мм,                                            

принимаем p2=25 мм.
Подбор болтов:
Диаметры болтов:
фундаментных  d1=(0,030,036)a+12=(0,030,036)200+12=1819,2 мм.           
Принимаем болты с резьбой М20: диаметры болтов d2=16 мм и d3=12 мм.
М16 - болты, соединяющие крышку с корпусом у подшипников.
М12 - болты, соединяющие крышку с корпусом.
Первая компоновка редуктора представлена в приложении 1.


               2.6. Проверка долговечности подшипников

    Силы в зацеплении  рис.8 :
    окружная сила на червячном колесе, равная осевой силе на червяке,
 (
2T
3
           2
873
10
  d
2 
             315
  
) (
3
)     
   Ft2=Fa1=         =                         =2650 H                                              ( 20 )                                                    
    окружная сила на червяке, равная осевой силе на колесе,
 (
2T
2
     2
44
10
3
  
d
1
         88    
 
)      Ft1=Fa2=       =                     = 1000  H                                               ( 21 )                                                         
    радиальные силы на колесе и червяке
     Fr2=Fr1=Ft2 tg=5543tg20=55430,36= 2017 H                                    (22)                                           
    При отсутствии специальных требований червяк должен иметь правое направление витков.
    Направления сил представлены ( рис.8 ); опоры, воспринимающие внешние осевые силы, обозначим цифрами  “2”  и “4”.
 Рассмотрим  вал  червяка
 Расстояние между опорами l1daM2=334  мм. Диаметр d1=88 мм. 
 Реакции опор (правую опору, воспринимающую внешнюю осевую силу Fa1, обозначим цифрой  “2”):
в плоскости  хz

Rx1=(Ft1l1/2+Fвl3)/l3= ( 100/2334+38490).334 = 603 Н                         ( 23 )
Rx2=(Ft1l1/2+Fв(l3+l1))/l3= ( 100/2334+384424).334 = 987 Н                 ( 24 )   

 (
  
l
1
              d
1
 
   2               2     
)в плоскости  уz
              -Ry1l1+ Fr1         - Fa1           =0;                                                           
 (
2017
334/2-5543
44
           3
3
4
)         Ry1=                                     = 278 H                                              ( 25 )
 (
 
 
 2017
334/2
+5543
44
           334          
) (
  
l
1
             d
1
  2              2
)              Ry2l1-Fr1         -Fa1                 =0;                                                               
          Ry2=                                 = 1739 H                                                  ( 26 ) 
    Проверка: Ry1+Ry2-Fr1=278+1739-2017=0. 
 (
2
)    Суммарные реакции используя значения полученные в ( 23 ) - ( 26 )
 (
2
) (
2
) (
2
) (
2
)      P1=Pr1  =    Rx1 + Ry1    =      603  + 278   = 664 H;                               (27)                         
 (
2
) (
2
) (
2
)       P2=Pr2=     Rx1+ Ry1     =     987  +1739  = 2000 H.                              (28)                 
    Осевые составляющие радиальных реакций шариковых радиально-упорных подшипников [1. формула (9.9)] согласно ( 27 ) и ( 28 )

                 S1=еPr1=0,68664=416 H;                                                                      
                       S2=ePr2=0,682000=1360 H,                                                                         
где для подшипников шариковых радиально-упорных с углом =26 коэффициент осевого нагружения е=0,68 [1. табл. 9.18].
 Осевые нагрузки подшипников [1.табл. 9.21]. В нашем случае S1<S2;    
 Pa1 = Fa  S2-S1; тогда Pa1=S1=416 H; Pa2=S1+Fa1 = 416+5543 = 5959 H.                  
 (
 
P
a
1
      416 
 P
r1 
      664      
)Рассмотрим левый (“первый”) подшипник.
Отношение               =               =0,68=e; осевую нагрузку не учитываем.
 Эквивалентная нагрузка
 
                    Pэ1=Pr1VKKт = 66411,31 = 863 H,                                             

где для приводов винтовых конвейеров К=1,3 [1.табл. 9.19]. 
              Коэффициенты  V=1 и Kт=1 [1, с.212 и табл.9.20 ].
          Долговечность определяем по более нагруженному подшипнику.
 (
P
a
2 
      5
959
P
r2
        
2000
     
)Рассмотрим правый (“второй”) подшипник. 
        Отношение          =             =3>e,
поэтому эквивалентную нагрузку определяем с учетом осевой;

Pэ2=(XPr2V +YPa2)KKт =(0,4720001+0,875959)1,31 =7962 H=7,96 кH,        

где X=0,47 и Y=0,87 [1.табл. 9.18].
но т.к. имеем режим нагружения не постоянный то 




где m=3 [ 1, с.211 ]
 (
3
)    Расчетная долговечность, млн. об., [1.формула (9.1)]
 (
3
) (
 C            71,8
P
э
2
         
 
6,838   
)          L=(        )=(               )1157,67 млн.об.                                                  
где С=71,8 кН ( см. табл.1 ).
    Расчетная долговечность, ч

 (
6
) (
6
) (
 L
10     1157,7
10
  60
n      60
875    
)         Lh=           =                  22051 ч,                                                        
  где n=875 об/мин- частота вращения червяка.
Найденная долговечность приемлема [1, с.220 ].
Рассмотрим  ведомый вал.
          Расстояние между опорами (точнее, между точками приложения радиальных реакций Р3 и Р4    l2=137 мм; диаметр d2=315 мм.
Реакции опор (левую опору, воспринимающую внешнюю осевую силу Fa2, обозначим цифрой “4” и при определении осевого нагружения будем считать ее “второй”; [1. табл. 9.21].
В плоскости  xz 
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       5543
   2           2   
)        Rz3=Rz4=           =             =2772 Н                                                  ( 29 )             
В плоскости уz
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  2                2
)         Ry3l2+Fr2          - Fa2             =0;                                                                 
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)       Ry3=                                     = 141 H                                                  ( 30 )
 (
  1000
315/2+2017
137/2
                125  
)        Ry4l2-Fr2        - Fa2           =0;                                                                      
        Ry4 =                                   = 2158 H                                                 ( 31 )
    Проверка: Ry3-Ry4+Fr2=141-2158+2017=0.
 (
2
) (
2
) (
2
) (
2
)    Суммарные реакции с учетом значений ( 29 ) - ( 31 )
 (
2
) (
2
) (
2
) (
2
)   P3 = Pr3=     Rz3 + Ry3   =    2772  + 141  = 2776 H;                                        
   P4 = Pr4=    Rz4 +Ry4    =     2772  + 2158   = 3513 H.                                     
    Осевые   составляющие   радиальных    реакций   конических    подшипников [1. Формуле (9.9)]: 

              S3=0,83ePr3=0,830,372776=853 H;                                                           
              S4=0,83ePr4=0,830,373513=1079 H,
                                                        
где для подшипников 7214 коэффициент влияния осевого нагружения е=0,37 ( см. табл.1).
Осевые  нагрузки  подшипников в нашем   случае  S3<S4; Pa3=Fa>S4-S3; тогда Pa3=S3=853 H; Pa4=S3+Fa=853+1000=1853 H [1.табл. 9.21 ].                                 
Для  правого (с индексом “З”) подшипника отношение

 (
 
P
a
3 
       853
 P
r3
       2776    
)     =           =0,307<e,  поэтому при подсчете эквивалентной нагрузки осевые силы не учитываются.
    Эквивалентная нагрузка
           
          Pэ3=Pr3VKKт=227611,31=3608 H.                                               

 В качестве опор ведомого вала применены одинаковые подшипники 7214. Долговечность определим для левого подшипника (“четвертого”), для которого эквивалентная нагрузка значительно больше.
  Для левого (индекс “4”) подшипника 
 (
 P
a
4 
     1853
 P
r4
      3513      
)        =            =0,527>e;                                                                                   
мы должны учитывать осевые силы и определять эквивалентную нагрузку 
 (
 P
a
4
 P
r4
)[1.формула (9.5)]; примем V=1; K=1,3 и Kт=1 [1, с.212 и табл.9.19 и9.20 ]; для конических подшипников 7214 при          >e коэффициенты X=0,4 и Y=1,6 [1. табл. 9.18 и П7];    
   Pэ4=(XPr4V+YPa4)K Kт = (0,43513+1,61853)1,315729 H=5,73 кH.                               
 (
 
)  Зная, что нагрузка имеет не постоянный режим, то




где m=10/3 согласно [ 1, с.211 ].
Расчетная долговечность млн. об. [1.формула (9.1)],



         L=(C/Рэ4)  = (96/4,95)  18952 млн. об.,                    
где  C=96 (см. табл.1).
 (
6
)    Расчетная долговечность, ч

 (
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10      18952
10 
  60
n          60
35  
)    Lh=             =                = 910 ч,                                                                 
 (
6
)где n=35 об/мин - частота вращения вала червячного колеса.

Столь большая расчетная долговечность объясняется тем, что по условию монтажа диаметр шейки должен быть больше диаметра dв2=60 мм. Поэтому был выбран подшипник 7214. Возможен вариант с подшипником  2007114, но и для него долговечность порядка 510 часов. Кроме того, следует учесть, что ведомый вал имеет малую частоту вращения n=35 об/мин.


                          2.7. Уточненный расчет валов

Проверим стрелу прогиба червяка( расчет на жесткость).
 (
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) (
d
4
f1
64
)         Приведенный момент инерции поперечного сечения червяка
         Jпр=          (0,375+0,625      )=                    (0,375+0,625        )=184104 мм4.
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)         Стрела прогиба  с учетом выше найденных значений ( 20 ) и ( 22 )
        =                           =                                      = 0,00452 мм.
          Допускаемый прогиб
          []=[0,0050,01]m=[0,0050,01]6,3=0,0315…0,063 мм.
Таким образом, жесткость обеспечена, так как =0,00452 мм.[].
Определим запас прочности в опасных сечениях вала червячного колеса.         
Материал вала - сталь 45 термическая  обработка - улучшение;  В=780 МПа [1.табл.3.3.].  Пределы  выносливости  при   симметричном цикле  изгибов              -1=0,43780=335 МПа и предел выносливости при симметричном цикле касательных напряжений -1= 0,58335=193 МПа.
Сечение А-А. Диаметр вала в этом сечении 75 мм. Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной канавки: k=1,69 и k=1,68 [1.табл.8.5.]; масштабные факторы: =0,79; =0,648 [1.табл.8.8.]; коэффициенты 0,2 и 0,1 [1.с.163 и 166] ( см.рис.9 ).
 (
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)    Изгибающий момент в горизонтальной плоскости

                   МI=RZ3           =                  = 190103 Нмм                                        ( 32 )
 (
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  2 
)    Изгибающий момент в вертикальной плоскости
 (
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  2
) (
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2            2
)                   МII=RY4          +FA2       =2158       +1000       =305103 Нмм              ( 33 )
    Суммарный изгибающий момент в сечении А-А, т.е. с учетом ( 32 ) и ( 33 )
                   МА-А=    (190103)2+(305103)2  = 360  103 Нмм                            ( 34 )
           Момент сопротивления кручению (d=75 мм; b=20 мм; t1= 7,5 мм.) [1. табл. 8.9].

 (
3,14
75
3 
   20
7,5(75-7,5)
2
      16            2
75
) (
d
3
  
  
 
bt
1
(d-t
1
2
)
 16         2d
)                    Wк нетто=        -                 =                 -                      = 83103 мм3 ( 35 )      
 (
d
3
     bt1(d-t
1
)
2  
   3
,
14
75
3 
    20
7
,5
(75-7
,5
)
 32            2d               32                2
75
)          Момент сопротивления изгибу [1.табл.8.5.]
                   Wнетто =         -                =                -                         = 24103 мм3 (36)
         Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений с учетом  ( 6  ) и ( 35 )
 (
   T
3           
   873
10
3
2
W
кнетто
      
2
83
10
3
 
)
                   =m=              =                  = 5,26 МПа                                      ( 37 )
 (
 М
А-А
      360
10
3 
      
W
нетто         
24
10
3 
)        Амплитуда нормальных напряжений изгиба, учитывая (  34 ) и ( 36 )
                   =              =                =15 МПа                                                 ( 38 )
среднее напряжение m=0 согласно [ 1, с.163 ].
            Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям согласно выше найденным значениям и ( 38 )
 (
 335
1,69
0,758
)
 (
 
15
)                    S=                    =                   =10,02                                             ( 39 ) 
 (
+
m
) (
        
-1
k
)         
    Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям с учетом выше найденных значений коэффициентов и ( 37 )
 (
          193
 1,68
0,648
) (
        
-1
k
) 
 (
5,26+0,1
5,26
) (
+
m
)                   S=                   =                               =13,59                                 ( 40 )

        Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения А-А, с учетом ( 39 ) и ( 40)
 (
     S
S
   S
2
+S
2
) (
 10,02
13,6
(10,02
+13,59
)
)                 
                   S=              =                       = 8,1                                                     ( 41 )
                                   

Проверим еще одно сечение ведомого вала.
 (
2,25
 63
) (
r
d
) (
70
63
) (
D
d
)     Сечение Л-Л. Концентрация напряжений обусловлена переходом от  75 мм
к  70 мм: при     =      1,1          =             0,04.
 Коэффициенты концентрации напряжений k=1,74 и k=1,26 [1.табл.8.2.]. Масштабные факторы =0,76; =0,65. [ 1.табл.8.5. и табл.8.8. ]; коэффициенты 0,2 и 0,1 [1.с.163 и 166] ( см. рис.9 ).
              (
2772
22
      1
) (
  
l
4
  1
)Изгибающий момент в горизонтальной плоскости

                   МI=RZ3           =                  = 61103 Нмм                                         ( 42 )
    Изгибающий момент в вертикальной плоскости
 (
l
4 
       
1         
)                   МII=RY4             =215822 =47,2103 Нмм                                         ( 43 )
    Суммарный изгибающий момент в сечении Л-Л, т.е. с учетом ( 42 ) и ( 43 )
                   МА-А=    (47,2103)2+(61103)2  = 77  103 Нмм                            ( 44 )
 (
d
3
     3,14
70
3
 32          32
)               Момент сопротивления изгибу согласно ( 36 )
                   W=       =               = 48103 мм3.                                                   ( 45 )
 (
77
10
3
 48
10
3
)            Амплитуда нормальных напряжений согласно ( 38 ) и  (44 ),( 45 )
                   =                 =1,6 МПа.                                                               ( 46 )
           Момент сопротивления кручению согласно ( 35 )
 (
3,14
70
3 
   
      16           
)
 (
d
3
  
  
 
 16    
)                    Wк нетто=         =                    = 96,2103 мм3                                  ( 47  )                                                   
           Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений согласно ( 37 ), учитывая ( 6 ) и  ( 47 )
 (
  873
10
3
2
96,2
10
3
) 
                   =m=                   =4,5 МПа                                                         ( 48 )
 (
   335
1,74
0,76
)          Коэффициент запаса прочности согласно ( 39 ), 40 с учетом  ( 46 ), ( 48 )
 (
1,6
)                   S=               =91                                                                            ( 49 )
 (
4,5+0,1
4,5
) (
   193
1,26
 0,65
)
                   S=                                 =21                                                          ( 50 )                                                               

              Результирующий коэффициент запаса прочности сечения Л-Л согласно ( 41 ), учитывая ( 49 ) и ( 50 )
 (
   91
21
 91
2
+21
2
)
                   S=                    =20.                                                                              

Рассмотрим вал червяка и проверим одно из его сечений.
 Сечение Б-Б. Диаметр вала в этом сечении 40 мм. Концентрация напряжений обусловлена наличием двух шпоночных канавок: k= 1,9 и k=1,9; =0,85 и =0,73 [1.табл.8.5.  и табл.8.8.] ( см. рис.10 ).  Материал вала - сталь 40Х термическая  обработка - улучшение ( см. п.2.1.1. );  В=900 МПа [1.табл.3.3.].  Пределы  выносливости  при   симметричном цикле  изгибов -1=0,43900=387 МПа и предел выносливости  при  симметричном  цикле  касательных  напряжений -1= 0,58387=224 МПа.
Изгибающий момент ( x120 мм ) и учитывая ( 13 )

                   МБ-Б=Fbx1=38420=7,7103 Нмм                                       ( 51  )                                                    

Момент   сопротивления сечения нетто при b= 12 мм и t1= 5 мм [1, с.169 ] и согласно ( 36 )

 (
3,14
40
3
     12
5(40-5)
2
    32                 2
40
)         Wнетто=              -                            = 11,6103 мм3                   ( 52  )                               

    Амплитуда нормальных напряжений изгиба в  ( 38 ) подставляем ( 51 ) и ( 52 )
 (
М
Б-Б 
     7,7
10
3
W
нетто
   5,4
10
3
   
)
         =           =             = 1,4 МПа                                                      ( 53 )                                                            

Момент сопротивления кручению сечения нетто из ( 35 )
 (
3,14
40
3
    16
)
         Wк нетто =              - 0,918103= 11,6103 мм3                                   ( 54 )                                            

Амплитуда  и  среднее напряжение цикла касательных напряжений согласно ( 37) и  (5), ( 54 )

 (
  44
10
3
2
11,6
10
3
)
          =m=                   = 1,88 МПа                                                       ( 55 )                                                           

Коэффициент запаса прочности согласно ( 39 ) и ( 40 ), выше найденных коэффициентов и ( 53 ), ( 55 ) получаем

 (
   387
1,9
0,85
)
 (
1,4
)        S=               = 124                                                                             ( 56 )                                                                                 

 (
          224
 1,9
0,73
)
 (
1,88+0,1
1,88
)         S=                                   =44                                                           ( 57 )                                                              


Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения Б-Б по формуле ( 41 ), учитывая ( 56 ) и ( 57 )
 

 (
    124
44
    124
2
+44
2
)          S=                   = 41


В данных проверках запас прочности больше [S]=2,5 т.к. диаметры участков валов выбирались по условиям монтажа, значительно превышающих расчетные.

                  2.8. Вторая компоновка редуктора 
    
Вычерчиваем на двух проекциях червяк и червячное колесо.
 Оформляем детали - червячный вал, вал червячного колеса, червячное колесо, корпус, подшипниковые узлы и др.
Смазывание зацепления и подшипников - разбрызгиванием жидкого масла, залитого в корпус ниже уровня витков так, чтобы избежать чрезмерного заполнения подшипников маслом, нагнетаемым червяком. На валу червяка устанавливаем крыльчатки ( см. рис.11 ); при работе редуктора они будут разбрызгивать масло  и забрасывать его на колесо и в подшипники .
 Уплотнение валов обеспечивается резиновыми манжетами ( см.рис.12 ) [1, с.209 ]. В крышке люка размещаем отдушину. В нижней части корпуса вычерчиваем пробку  для   спуска  масла  ( см. рис.13 )[ 1, с.269 ]  и  устанавливаем  маслоуказатель  ( см.рис.14 ) [1, с.253] с трубкой из оргстекла.
Конструируем стенку корпуса и крышки. Вычерчиваем фланцы и нижний пояс. Конструируем крюки для подъема.
Устанавливаем крышки подшипников глухие и сквозные для манжетных уплотнений. Под крышки устанавливаем металлические прокладки для регулировки.
Червячное колесо выполняем насаживая бронзовый венец на чугунный центр с натягом [1. рис. 10.9]. Посадка H7/p6 по ГОСТ 25347- 82.
Вычерчиваем призматические шпонки на выходном конце вала червяка, на выходном конце вала червячного колеса и под червячным колесом [1. табл. 8.9].  Вторая компоновка представлена в приложении 2. 


             2.9. Проверочный расчет шпоночных соединений 

Диаметр вала в этом месте d=68 мм. Сечение и длина шпонки bhl=181190  мм, глубина паза t1= 7,0 мм согласно [1, с.169 ]. Момент Т3=873103 Нмм ( см. п.1, формула ( 6 ) ).
          Напряжение смятия
 (
   
)                      
  см=2Т3/(d(h-t1)(l-b))=  2873103/(63(11-7)(90-18))  =96 МПа [см]= 100 МПа.          
    
          Проверка прочности соединения, передающего вращающий момент от шкива ременной передачи к   червяку.
         Диаметр  вала  в этом месте d=40 мм. Сечение и длина шпонки bhl=12832 мм, глубина паза t1=5 мм согласно [ 1, с.169 ].  Момент  Т2=44103Нмм. ( см. п.1, формула ( 5 ) ).
         Напряжение смятия
     см= 2Т2/(d(h-t1)(l-b)) =  244103/(40(8-5)(32-12)) =  36  МПа  [см]=100 МПа
                           2.10. Тепловой расчет

    Для проектируемого редуктора площадь теплоотводящей поверхности   А= 0,67 м2, (здесь учитывалась также площадь днища, потому что конструкция опорных лап обеспечивает циркуляцию воздуха около днища).
    Условие работы редуктора без перегрева при продолжительной работе 

 (
P
ч
(1-
)
  k
t
A
)        t=tм-tв =                 [t],                                                                            

где Pч=4кВт=4167 Вт ( см. п.1. ( 1 )) - требуемая для работы мощность на червяке [1.формула(10.1)].
 Считаем, что обеспечивается достаточно хорошая циркуляция воздуха, и принимаем коэффициент теплопередачи kt=15 Вт/(м2С). Тогда

 (
  4167
(1-0,82)         4167
0,18 
     
  
15
0,67                    10,07    
)  t=                          =                          =86>[t].
    
Допускаемый перепад температур при нижнем червяке [t]=60.
Для увеличения теплоотдающей  поверхности корпус редуктора сделаем ребристым. Это позволит при конструировании,  применив два ребра, в нашем случае, позволит уменьшить t до 40С.























                            3. СБОРКА РЕДУКТОРА
                     
    Перед сборкой внутреннюю полость корпуса тщательно очищают и покрывают маслостойкой краской. Сборку редуктора производят в соответствии с чертежом общего вида. Начинают сборку с того, что на червячный вал надевают крыльчатки и шариковые радиально-упорные подшипники, предварительно нагрев их масле до 80-100 С.  Собранные червячный  вал  вставляют в корпус .
    При установки червяка, выполненного за одно целое с валом, следует обратить внимание на то, что для прохода  червяка его диаметр должен быть меньше диаметра отверстия для подшипников. В нашем случае наружные диаметр червяка dа1=100,6 мм, а наружный диаметр подшипников 46310 D=110 мм.
    В начале сборки вала червячного колеса  закладывают  шпонку  и напрессовывают  колесо до упора в бурт вала; затем надевают распорную втулку и устанавливают роликовые конические подшипники, нагретые в масле. Собранный вал укладывают в основания корпуса и надевают крышку корпуса, покрывая предварительно поверхности стыка фланцев спиртовым лаком. Для центровки крышку устанавливают на корпус с помощью двух конических штифтов и затягивают болты.
    Закладывают в подшипниковые сквозные крышки резиновые манжеты и устанавливают крышки с прокладками.    
    Регулировку радиально-упорных подшипников производят набором тонких металлических  прокладок  I и II   устанавливаемых под фланцы крышек подшипников [1.рис.12.25].
    Для регулировки червячного зацепления необходимо весь комплект вала с червячным колесом смешать в осевом направлении до совпадения средней плоскости колеса с осью червяка. Этого добиваются переносом части прокладок II с одной стороны корпуса на другую. Чтобы при этом сохранилась регулировка подшипников, суммарная толщина набора прокладок II должна оставаться без изменения.
    Ввертывают пробку маслоспускного отверстия с прокладкой и маслоуказатель. Заливают в редуктор масло и закрывают смотровое отверстие крышкой с отдушиной.
    Собранный редуктор обкатывают и испытывают на стенде.
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                                         АННОТАЦИЯ

В данной работе рассчитан червячный редуктор общего назначения. Он полностью удовлетворяет назначению редуктора, т.к. при своей работе он повышает вращающий момент ведомого вала по отношению с ведущим в 20 раз, а понижение угловой скорости в 30 раз. Данный редуктор, после испытаний, может быть применен в производстве при работе в среднем нагружении.
В расчетно-пояснительной записке приведены основные расчетные параметры редуктора, а также кинематическая схема привода включает и расчет ременной передачи, которая передает вращение от электродвигателя к червячному редуктору.
Расчетно-пояснительная записка включает в себя:
с. 48, ил. 14, табл.1, библиогр. 5 назв., прил.2.


                                      ГРАФИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ

Общий вид редуктора.........................................................................А0
Колесо червячное................................................................................А3
Вал ведомый........................................................................................А3
Крышка................................................................................................А3
                                                      _______________________________  

Всего листов формата А1...................................................................2,75














































                                        Рис.1.  Эскиз двигателя
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