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Рисунок 2.1 – Кинематическая схема привода:
1 – электродвигатель, 2 – ременная передача, 3 – цилиндрический редуктор, 4 – цепная передача, 5 – ленточный конвейер;
 – вал электродвигателя (ведущий вал ременной передачи),  – ведущий вал редуктора (ведомый вал ременной передачи),  – ведомый вал редуктора (ведущий вал цепной передачи),  – вал рабочей машины (ведомый вал цепной передачи);
[image: ]
Рисунок 2.2 – График загрузки привода:
Кс= 0,25, Кг= 0,45, ПВ = 100%
1 Выбор электродвигателя

Мощность на ведущем валу конвейера, Ртр, Вт

где Ртр – мощность на валу рабочей машины, кВт;
T – крутящий момент на валу рабочей машины, кНм;
 – угловая скорость вала рабочей машины, с-1;
nB – частота вращения вала рабочей машины, мин-1.

Требуемая мощность электродвигателя Рэ.тр, кВт

где  – требуемая мощность электродвигателя, кВт;
ɳ – коэффициент полезного действия привода.
При последовательном расположении передач и их ступеней общий КПД вычисляется по формуле [8-12]

где ɳ1…ɳn – коэффициент полезного действия передач составляющих привод
Коэффициент полезного действия передач  входящих в привод: ременной передачи 1=0,95, зубчатой цилиндрической 2=0,96, цепной 3=0,93, подшипников качения 4=0,99 [1].


Ориентировочные значения максимальной и минимальной частоты вращения вала электродвигателя
         (1.1.4)

где  – максимальное и минимальное общее передаточное отношение привода;
      – максимальные и минимальные значения рекомендуемых передаточных отношений ступеней привода


По графику загрузки при Тп/Тн=1,1 по ГОСТ 19523-81 принимаем электродвигатель 4А100L4У3.Мощность Рэ= 4,0 кВт, n1=nэ= 1430 мин-1, Тп/Тн=2,0 [1].

2 Кинематический расчет привода

Общее передаточное отношение привода i

Передаточное число зубчатой передачи выбирается из единого ряда u2= 4. С учетом рекомендаций передаточное отношение ременной передачи i1= 2,2. Передаточное число цепной передачи u3

Частоты вращения валов привода nj




3 Силовой расчет привода

Крутящие моменты на валах привода Tj

где iв-j – передаточное отношение от вала рабочей машины на j-й вал привода;
в-j – КПД передачи от вала рабочей машины на j-й вал привода.



Мощности на валах привода Рj











4. Расчет передач составляющих привод
4.1 Расчет клиноременной передачи

4.1.1 Выбор сечения ремня 
В зависимости от передаваемой мощности Р1 и частоте вращения ведущего шкива n1, предварительно выбираем по номограмме [1] при Р1 = 3,78 кВт и n1 = 1430 мин-1 сечение ремня А. Для этого ремня lp = 11 мм, W=13 мм, To=8,0 мм, площадь сечения А=81 мм2, Lp = 560 - 4000 мм, d1 > 90 мм.
Рекомендуется принимать меньший ведущий шкив с расчётным диаметром d1 > dmin. 
Из стандартного ряда диаметров шкивов [1] принимаем d1=125 мм.
Расчётный диаметр ведомого шкива без учёта относительного скольжения d2 
d2= d1∙ iР.П.=1252,2=275 мм.
Из стандартного ряда (таблица 3.2) принимаем ближайшее значения d2 =280 мм и уточняем передаточное отношение ременной передачи

где ξ – относительное скольжение. Для клиновых кордтканевых ремней ξ = 0,02, для кордшнуровых – ξ = 0,01.

Отклонение фактического передаточного отношения от ранее принятого:

Отклонение фактического передаточного отношения от ранее принятого 2,73 % < [Δiр.п.] = ± 4 %. Условие выполняется.
Предварительное межосевое расстояние amin, amax, мм


где Т0 – высота сечения ремня, мм. 


Промежуточное значение межосевого расстояния а', мм

Расчетная длина ремня L' Р, мм 

Принимаем стандартное значения LP= 1250 мм [1].
Окончательное межосевое расстояние а, мм 

где ;.


.
Угол обхвата ремнями малого шкива диаметром d1, град


Допускаемый угол обхвата ремнями малого шкива . Условие выполняется.
Окружная скорость ремней ,

Скорость ремня не должна превышать 25 м/с, 9,36  25 м/с. Условие выполняется.
Номинальная мощность, передаваемая одним ремнем [1] при скорости v= 9,36 м/с и d1= 125 мм Р0 =1,6 кВт
Число ремней Z

где P1 – мощность на ведущем валу передачи, кВт;
PР – мощность передачи с одним ремнем в заданных условиях эксплуатации, кВт;
Коэффициент, учитывающий число ремней в комплекте [1], при Z=3, CZ = 0,95; коэффициент угла обхвата малого шкива [1] Са = 0,92; коэффициент, учитывающий окружную скорость [1] Сv, = 1,01; коэффициент, учитывающий передаточное отношение [1] Сi = 1,13; коэффициент, учитывающий длину ремня [1] CL = 0.93; коэффициент динамичности нагрузки и режима работы (таблица 3.8) Ср = 1,0; коэффициент, учитывающий угол наклона передачи к горизонтали [1] С = 1,0.

Число ремней Z

Принимаем три ремня.
Сила предварительного натяжения одного ремня F0

где – коэффициент, учитывающий влияние центробежных сил, Н.

Нагрузка на валы передачи FВ, H

Число пробегов ремня ν, с-1


Условие выполняется.
Напряжение от силы предварительного напряжения , МПа;

апряжение от центробежных сил , МПа;

Напряжение изгиба, МПа

Окружная сила

Напряжение от окружной силы Ft, МПа;

Максимальные напряжения в ремне , МПа

Расчетная долговечность ремня Lh, часов 

где  – предел выносливости материала ремня, МПа;
 – максимальные напряжения в ремне, МПа;
m – показатель степени;
Zm – число шкивов, огибаемых ремнем, МПа;
 ν – число пробего ремня в секунду.

Расчетная долговечность резинотканевого клинового ремня Lh = 17209 ч.  tср = 2000 ч. для среднего режима работы.
Условие выполняется.


4.2 Расчет цепной передачи
Исходные данные: мощность на ведущей звездочке Р3=3,41 кВт, крутящий момент Т3=200 Нм частота вращения ведущей звездочки n3=162,5 мин-1, передаточное число цепной передачи uц.п.=2,17. Работа в одну смену, 8 лет, угол наклона передачи к горизонту =40 
В качестве приводной цепи принимаем приводную роликовую цепь (ПР) по ГОСТ 13568-75 [1]
4.2.1 Число зубьев ведущей звездочки
z1 = 29 – 2uц.п.=29 – 22,17=24,66
Принимаем z1.= 24.
4.2.2 Число зубьев ведомой звездочки z2

4.2.3 Уточняем передаточное число

Отклонение передаточного числа цепной передачи от ранее принятого составляет 0%, что меньше допускаемого значения ±4%.
4.2.4 Коэффициент эксплуатации цепи КЭ 

Коэффициент, учитывающий динамичность нагрузки 
в приводах с электродвигателями принимают K1 = l при спокойной нагрузке; коэффициент, учитывающий длину цепи (межосевое расстояние) при α = (30 – 50)t K2= l; коэффициент, учитывающий наклон передачи к горизонту, при наклоне линии центров звездочек к горизонту под углом β45О К3 = 1; коэффициент, учитывающий способ регулирования натяжения цепи, при периодическом регулировании K4 = l,25; коэффициент, учитывающий способ смазки, при периодической смазке К5 = 1,5; коэффициент, учитывающий периодичность работы, при односменной работе K6 = 1.

4.2.5 Допускаемое давление в шарнирах цепи [р], МПа;
Принимается ориентировочно для среднего шага цепи t = 19,05 мм по методу интерполяции при  n1 = 162,5 мин-1 для z1 = 17.
Для Z1' = 17


Для  Z1 = 24 

Коэффициент рядности цепи, [1]  =1.
4.2.6 Шаг цепи

Принимаем по ГОСТ 13568-75 цепь ПР-25,4-56700 с шагом t = 25,4 мм, диаметр ролика d1 = 15,88 мм, расстояние между пластинами внутреннего звена ВВН = 15,88 мм, разрушающая нагрузка FР = 56700 Н, масса 1м цепи m = 3,8 кг.
4.2.7 Диаметр делительной окружности звездочки d1, мм

4.2.8 Определяем окружное усилие

4.2.9 Определяем проекцию опорной поверхности шарнира скольжения на плоскость, проходящую через его ось

4.2.10 Среднее давление в шарнирах цепи р, МПа.

Допускаемое давление в шарнирах цепи при t= 25,4 мм, для z1= 17



Условие износостойкости выполняется.
4.2.11 Предварительное межосевое расстояние а', мм
а' = (30…50)t= 4025,4 = 1016 мм.
4.2.12 Длина цепи L, мм.


4.2.13 Число звеньев цепи Lt
Lt = L/t, =3010/25,4=118,5 шт.
Принимаем 118 шт.
4.2.14 Межосевое расстояние а, мм по числу принятому звеньев 

Для обеспечения провисания цепи межосевое расстояние уменьшается на 
15 Средняя скорость цепи, м/с

Скорость цепи1,65 м/с  10 м/с. Условие выполняется
4.2.16 Нагрузка от центробежных сил Fц , Н

4.2.17 Нагрузка от провисания ведомой ветви Ff, H
113 Н.
kf – коэффициент, учитывающий влияние расположения передачи, при = 40о – kf = 3.
4.2.18 Расчетный коэффициент запаса прочности, s

Допускаемый коэффициент запаса прочности [1] [s] = 8,0 при n1= 162,5 мин-1, 25,9  [s] = 8,0.Условие выполняется.
4.2.19 Проверка цепи на долговечность

Число ударов цепи в секунду при набегании ее на зубья звездочек и сбегания с них, 2,2 с-1  [w]= 20 с-1. Условие выполняется.
4.2.20 Проверка цепи по допускаемой частоте вращения

Частота вращения малой звездочки, 162,5 мин-1  [n1]= 1220 мин-1 допускаемой частоты вращения.
4.2.21 Нагрузка на валы цепной передачи FB, H
FB = Ft + 2Ff =2064+2113= 2290 Н.
[bookmark: _GoBack]В результате проведенных расчетов для заданного привода подобрана цепь ПР-25,4-56700 ГОСТ 13568-75, отвечающая требованиям износостойкости, прочности и долговечности.



4.3. Расчет закрытой цилиндрической зубчатой передачи

Исходные данные: мощность на ведомом зубчатом колесе Р3=3,41 кВт, крутящий момент на колесе Т3=200 Нм, крутящий момент на шестерне Т2=52,66 Нм, частота вращения n2=650 мин-1, n3=162,5 мин-1, передаточное число зубчатой цилиндрической передачи u= 4. Зубчатые колеса расположены посередине пролета Срок службы 8 лет в одну смену. График загрузки представлен на рисунке 2.2.
4.3.1 Выбор материала для изготовления зубчатых колес
Принимаем предварительно величину межосевого расстояния 112 мм [1].

где  – максимальный вращающий момент 
Для данного параметра и передаточного числа u = 4 средняя твердость лимитирующего колеса = 194. Принимаем материал колеса Сталь 40 вид термической обработки – улучшение, НВ2= 192…228 [1]. Предел прочности в= 700 МПа, предел текучести т= 400 МПа.

Назначаем материал шестерни. Сталь 45 НВ = 235…262 вид термической обработки – улучшение. Предел прочности  предел текучести .


Условие выполняется.
4.3.2 Допускаемые контактные напряжения

П
.
4.3.3 Допускаемые напряжения изгиба






4.3.4 Расчётный вращающий момент на контактную прочность 


NHG=1,0107 циклов при  [1].
Согласно графику загрузки

Наработка N, циклов
N = t  60  n  c = 7884  60  162,5  1= 7,7 107 циклов.
t = Lh = L  365 24 Kг  Kc  ПВ= 8  365 24 0,45  0,25  1 = 
= 7884 часа.
Принимаем KНд= 1 ввиду наложенного ограничения.
Коэффициент нагрузки 

Коэффициенты неравномерности распределения нагрузки между зубьями  [1] при окружной скорости

Cv= 15, [1] при 9 степени точности таблица 4.8.
Начальный коэффициент нагрузки  [1] при

схема передачи 6-я [1]. Коэффициент режима х=0,3+0,630,7=0,45 согласно графику нагрузки.
Коэффициент концентрации нагрузки 

Принимаем Коэффициент динамичности  [1] при окружной скорости v’= 1,48 м/c,  и 9 степени точности изготовления.
4.3.5 Расчётный вращающий момент на изгибную прочность 


Принимаем  согласно наложенного ограничения.
Согласно графику загрузки

Коэффициент нагрузки 

Коэффициенты неравномерности распределения нагрузки между зубьями  [1] 
Начальный коэффициент нагрузки  [1] при

схема передачи 6-я [1]. Коэффициент режима х=0,3+0,660,7=0,33 согласно графику нагрузки.
Коэффициент концентрации нагрузки 

Принимаем Коэффициент динамичности  [1] при окружной скорости v’= 1,48 м/c,  
и 9 степени точности изготовления.
4.3.6 Межосевое расстояние , мм

По ГОСТ 2185-66 принимаем, 
4.3.7  Ширина венца зубчатых колес b, мм
b2 = ва aw= 0,315 140 = 44,1 мм. Принимаем b2 = 46 мм.
b1 = 1,12 46 = 55,2. b1 = 56 мм.
4.3.8 Нормальный модуль тн, мм
тн = (0,01…0,02) aw= (0,01…0,02) 140= 1,4…2,8.
Принимаем тн =2,0 из единого ряда.
Угол наклона зубьев

4.3.9 Суммарное число зубьев для передач z

Число зубьев шестерни 

Принимаем Z1= 22.

Число зубьев колеса 

Уточнённое значение угла наклона зубьев 

4.3.10 Фактическое передаточное число 


4.3.11 Диаметр делительной окружности  шестерни 




Условие выполняется.
Диаметры вершин зубьев  шестерни  и колеса 
при 


Диаметры впадин зубьев шестерни  и колеса 
при 


4.3.12 Окружная сила 

4.3.13 Радиальная сила 

4.3.13 Осевая сила 

4.3.14 Проверочный расчёт на контактную прочность

Уточняем расчётный момент,  по коэффициенту нагрузки 

 
.

Отклонение фактического передаточного отношения от ранее принятого:

Перегрузка составляет 0,93 % при допускаемой до 5 %. Условие выполняется.
4.3.15 Проверочный расчёт зубьев на изгиб
Проверочный расчёт зубьев на изгиб проводят по условию:

Для шестерни   (таблица 4.13),

Для колеса 

Коэффициент динамичности  (таблица 4.12) при окружной скорости v’= 1,9 м/c,  и 9 степени точности изготовления, .





Условия прочности на изгиб для шестерни и колеса выполняются.
4.35.16 Проверка на контактную прочность

Для принятого электродвигателя 




Условие прочности выполняется.
4.3.17 Проверка статической прочности зубьев на изгиб.





Условие прочности выполняется.
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