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ВВЕДЕНИЕ

Проектирование механизма  - напряженный труд, требующий глубоких знаний, практических навыков, что в сочетании с использованием технических средств позволяет принимать правильные инженерные решения.
Разработка конструкции требует выполнения и соблюдения целого ряда требований, таких, как прочность, минимальная материалоемкость, надежность, долговечность, удобство в эксплуатации, монтаже и демонтаже. Курсовой проект (расчетно-графическая работа) по дисциплинам «Детали машин», «Механика» - это первая самостоятельная конструкторская работа курсанта (студента), завершающего изучение курсов общетехнических дисциплин, в которой он должен сочетать знание теоретического курса с умением разработать деталь, сборочную единицу, отвечающую требованиям проектируемой конструкции, поэтому значение такого проекта особенно существенно. 
Цель курсового проектирования (выполнения расчетно-графической работы) по дисциплинам «Детали машин», «Механика» - закрепление теоретического материала курса и изучение основ проектирования, т. е. приобретение практических навыков по расчету и конструированию деталей общего назначения.
Знания и опыт, приобретенные при проектировании редуктора, являются базой для выполнения курсовых проектов по специальным дисциплинам и выпускной квалификационной работы. Во время работы над курсовым проектом (расчетно-графической работы) курсанты (студенты) должны научиться работать со справочными материалами (техническими справочниками, ГОСТ), на практике оценить значение стандартизации и унификации элементов конструкций.
В настоящем пособии рассмотрены основные вопросы расчета зубчатых передач, представлены основные сведения по теоретическим вопросам проектирования редуктора на примере соответствующих деталей общего назначения и даны практические рекомендации по вопросам их конструирования.
В приложениях пособия приведены необходимые справочные материалы.


1. УКАЗАНИЯ ПО СОДЕРЖАНИЮ И ОФОРМЛЕНИЮ                                      КУРСОВОГО ПРОЕКТА (РАСЧЕТНО - ГРАФИЧЕСКОЙ РАБОТЫ)

Данные для технического задания (ТЗ) на проектирование курсантом (слушателем) выбираются самостоятельно с использованием диаграммы на рис. 1, варианты заданий на рис. 2 и табл. 1, 2 следующим образом:
Для выбора варианта задания на курсовой проект (расчетно-графическую работу) необходимо, используя диаграмму на рис. 1, к порядковому номеру дня недели, в который выдавалось задание, прибавить свой порядковый номер по списку учебной группы по алфавиту. Например, в том случае, когда задание выдается в четверг, а порядковый номер курсанта по классному журналу  - 12, вариант задания  4 + 12 = 16, по диаграмме на рис. 1 это соответствует сектору № 4 (1 2   3  4  5  6  1 2  …  3  4) и, соответственно, схеме г на рис. 2 – горизонтальному коническо-цилиндрическому редуктору. 
Рис. 1. Диаграмма для определения варианта задания на курсовой проект (расчетно-графическую работу)

Таблица 1
Варианты заданий, предложенные к проектированию

	№ сектора по диаграмме на рис. 1
	1
	2
	3
	4
	5
	6

	Номер схемы
	4
	5
	6
	1
	2
	3



Таблица 2
Исходные данные по электродвигателям (мощность (NТ, кВт), число оборотов (nТ, мин-1)) для выполнения курсового проекта (расчетно-графической работы) 

	№ 
варианта
	NТ, кВт
	nТ, мин-1

	
	схемы 1, 4
	схема 5
	схемы 2, 3
	схема 6
	схемы 1, 4
	схема 5
	схемы 2, 3
	схема 6

	1
	11,0
	4,4
	5,0
	8,8
	70
	28
	46
	25

	2
	3,9
	3,1
	8,8
	2,2
	42
	30
	58
	38

	3
	3,7
	6,6
	5,5
	4,4
	55
	48
	43
	45

	4
	7,4
	8,8
	8,1
	2,9
	65
	36
	80
	42

	5
	2,2
	2,6
	3,5
	11,0
	57
	30
	35
	30

	6
	6,6
	5,9
	5,1
	5,9
	68
	42
	42
	48



В качестве двигателя следует принимать электродвигатели трехфазовые асинхронные единой серии типа АИР, согласно Прил. 2. 
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Рис. 2 Двухступенчатые редукторы, предложенные к проектированию:
а — горизонтальный цилиндрический по развернутой схеме; б — горизонтальный цилиндрический соосный; в — вертикальный цилиндрический соосный; г — горизонтальный коническо-цилиндрический; д — червячный с нижним расположением червяка; е — червячный с верхним расположением червяка; Б — быстроходный вал; Т — тихоходный вал

Курсовой проект (расчетно-графическая работа) редуктора состоит из чертежей и пояснительной записки. Чертежи и пояснительная записка оформляются с соблюдением стандартов Единой системы конструкторской документации (ЕСКД), см. п. 3 и Прил.1.
Состав чертежей в конкретном случае уточняется преподавателем (в зависимости от специальности, по которой обучается курсант (студент)). В общем случае состав чертежей следующий: сборочный чертеж редуктора (три проекции) на одном-двух листах формата А1, чертежи деталей (вала и зубчатого колеса или червяка) на двух листах формата А3. Спецификация к сборочному чертежу в соответствии с ЕСКД оформляется на листах формата А 4, см. Прил. 1. Обозначение документа – буквенный и цифровой код по кодификатору организации разработчика по ГОСТ 2.201 должен содержать следующие данные по порядку: номер кафедры, шифр дисциплины, вид работы, номера схемы, варианта, учебной группы. 
 Пояснительная записка выполняется в соответствии с требованиями ЕСКД на листах формата А4. Кратко основные требования ЕСКД по оформлению пояснительной записки изложены в п. 3. 
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2. ПОРЯДОК РАЗРАБОТКИ КУРСОВОГО ПРОЕКТА
(РАСЧЕТНО-ГРАФИЧЕСКОЙ РАБОТЫ) 

Во введении следует четко указать техническое задание (ТЗ) на проектирование в соответствии с выбранным вариантом, привести принципиальную схему редуктора.
Также необходимо кратко охарактеризовать назначение и область применения редуктора, выбранного к проектированию, описать принцип его работы. В некоторых случаях по желанию курсант (студент) имеет возможность дополнить ТЗ и обосновать принятое решение. Например, если в задании не указан вид материала корпуса редуктора, то во введении дается обоснование выбора материала («...так как редуктор изготовляется в единичном экземпляре, корпус редуктора принимается сварным» или «ввиду того, что редуктор предполагается изготовлять малой серией, экономически целесообразно корпус редуктора принять литым из серого чугуна» и т. п.).

2.1. Редуктор цилиндрический

2.1.1. Расчет зубчатых передач

2.1.1.1. Выбор электродвигателя

а)  Коэффициент полезного действия редуктора


                           ,                                                    (1)



где  - к. п. д. зацепления  (для цилиндрического и конического зацепления принимать  = 0,985); 


      -  к.  п. д.  масляной ванны   (предварительно принимать = 0,995);


     -  к. п. д. подшипников  (ориентировочно  = 0,995); 
     k -  число зацеплений.

б)  Мощность на быстроходном   валу   редуктора   расчетная      


 кВт,                                                   (2)

в)  По каталогу электродвигателей (по Прил. 2) подбирается электродвигатель мощностью Nэ, причем Nэ ≥ Ntрасч. Следует обратить внимание на  значения nЭ - частоты вращения, dЭ - диаметра и l - длины свободного, (посадочного для муфты) конца чала электродвигателя.
В дальнейшем за расчетную мощность на быстроходном валу N1 принимается мощность электродвигателя, т. е. N1 = NЭ.

2.1.1.2. Определение передаточного числа

а) Передаточное число редуктора


 ,                                                          (3)

б) Передаточное число быстроходной ступени цилиндрического редуктора (при 8 ≤ и  ≤ 50 редуктор принимается двухступенчатым)

uБ = (1,25 ± 1,8) иТ ,                                              (4)

где иБ - передаточное число быстроходной ступени;
иТ — передаточное число тихоходной ступени.

В том случае, если при расчетах по формуле (4) получится иБ ≥ 10, необходимо подобрать иной электродвигатель с меньшим значением nЭ.
Расчеты и, иБ, иТ следует вести с точностью до двух знаков после запятой и не округлять.
	
2.1.1.3. Определение мощности, частоты вращения                                                        и крутящего момента на валах

а)  На быстроходном валу: мощность N1 = NЭ; частота вращения n1 = nЭ; крутящий момент Т1 = N1/n1 Н м.



б) На промежуточном валу: мощность N2 = N1; частота вращения                  n2 = ; крутящий момент Т2 = N2/n2 Н м.



в) На тихоходном валу: мощность N3 = N1;                                                                   частота вращения n3 = ; крутящий момент Т3 = N3/n3 Н м.

2.1.1.4. Выбор материала зубчатых колес и допускаемых напряжений

а) Для  изготовления зубчатых колес рекомендуются стали марок 40, 45, 50, 40Х, 40ХН, нормализованные или улучшенные до твердости НВ ≤ 350.
При этом рекомендуется твердость шестерни назначать на 10 – 15 единиц больше твердости колеса.

б) Допускаемые контактные напряжения при расчете на выносливость для сталей при НВ ≤ 350


МПа,                                         (5)


где σНlim – предел контактной выносливости, принимается по табл. 3;
      Zn – коэффициент долговечности;
      Sn – коэффициент долговечности (запаса прочности), при проведении  нормализации или улучшения стали принимается равным 1,1.

В формуле (5) как правило, на практике не учитываются коэффициенты влияния размеров зубчатых колес и их окружной скорости, шероховатости рабочих поверхностей и особенности смазывания, так как указанные факторы в обычных условиях работы зубчатых передач незначительно влияют на точность расчетов.

Таблица 3

Значения пределов контактной σНlim и изгибной σFlim выносливости зубьев

	Термообработка 
	Твердость рабочих поверхностей зубьев
	Марка стали
	σНlim, МПа
	σНlim, МПа

	Нормализация, улучшение
	≤ 350 НВ
	35, 45, 40Х,
	2НВср + 70
	1,8НВср

	
	
	35ХН
	
	

	
	
	40ХН
	
	

	
	
	50ХН, 45ХЦ
	
	

	Закалка ТВЧ
	38 … 50
HRC
	35ХМ, 40Х,
	18HRCср + 150
	550

	
	
	40ХН, 45ХЦ
	
	

	Цементация, нитроцементация
	≥ 56 HRC
	20X,
	19HRCср
	550 … 880

	
	
	20XHM,
	
	

	
	
	18XГТ,
	
	

	
	
	12ХН3А,
	
	

	
	
	25ХГНМ
	
	



Коэффициент долговечности Zn учитывает влияние срока службы передачи и возможность повышения допускаемых напряжений для передач с малой заданной долговечностью, когда заданное число циклов Nk меньше базы испытаний Ng. Значение базы испытаний Ng зависят от твердости рабочих поверхностей зубьев, см. табл. 4.  

Таблица 4

Значение базового числа циклов нагружения Ng в зависимости от твердости рабочих поверхностей зубьев

	Твердость рабочих поверхностей зубьев
	НВ
	< 200
	250
	300
	350
	-
	-
	-
	-

	
	HRC
	-
	27
	33
	38
	40
	45
	50
	55

	Ng ∙ 107, циклов
	
	1,0
	1,7
	2,5
	3,6
	4,4
	6,0
	8,0
	10





,                                        (6)



Заданное число циклов Nk определяется

Nk = 60nct,                                                (7)

где n – частота вращения колеса, по материалу которого определяются допустимые напряжения, мин-1;
      с – число зацеплений зуба за один оборот колеса, равное числу колес, с которыми зацепляется данное;
      t – продолжительность работы передачи за расчетный срок службы, ч, принимается самостоятельно.

Предельные максимальные значения коэффициента долговечности:            Zn = 1,8 для зубьев с поверхностным упрочением при  Sn = 1,2; Zn = 2,6 для зубьев с однородной структурой материала (объемная закалка, улучшение, нормализация) при  Sn = 1,1.
В том случае, когда число циклов нагружения Nk > Ng (длительно работающие передачи), Zn принимается равной 1,0.   
Обычно в практических расчетах [σН] определяются для колеса, как наименьшее.

в) Допускаемые напряжения изгиба при расчете на выносливость для сталей при нормализации и улучшении




МПа,                                      (8)


где	σFlim -  экспериментально определенный предел выносливости зубьев по напряжениям изгиба, приближенно в расчетах можно принимать                   σFlim = 0,8 σТ при твердости ≤ 350 НВ и σFlim = 0,6 σВ при                                  твердости > 350 НВ, см. табл. 11;
Ya - коэффициент, учитывающий двустороннее приложение нагрузки (реверсивные передачи, сателлиты планетарных передач и т. д.), для одностороннего приложения нагрузки Ya= 1, для реверсивной нагрузки                     Ya= 0,7…0,8;
Yn – коэффициент долговечности, методика расчета аналогична Zn;
Sf – минимальный коэффициент безопасности (запаса прочности), принимается Sf  ≈ 1,5 … 1,75.

Следует отметить, что коэффициенты долговечности, имеющие отношение к расчетам на контактную прочность, как правило, обозначаются Z, на изгибную прочность – Y.
Коэффициент долговечности Yn определяется 

  
,                                            (9)


Nfg – для всех сталей принимается 4 · 106 циклов, q = 6;
Ynmax = 4 для колес с однородной структурой, q  = 9; Ynmax = 2,5 для колес с поверхностным упрочнением зубьев.

Число циклов рассчитывается по формуле (7) как для постоянного режима нагрузки.
Величина [σF] рассчитывается для шестерни и колеса. 


2.1.1.5. Определение межосевых расстояний                                                               (расчет на контактную выносливость)

Для быстроходной ступени принимается косозубое зацепление, для тихоходной – прямозубое (наиболее часто используемая схема).
	
а) Межосевое расстояние быстроходной  (первой) ступени





мм,                        (10)



где      φba1- коэффициент ширины быстроходной ступени (φba1 = b1 / aw1, принимается равным 0,2…0,3);
            КНβ1 – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по ширине зубчатого колеса, определяется по графикам на рис. 3.

На графиках рис. 4  КНβ = Φ(φbd), поэтому необходимо определить

    (11)


В том случае, если в результате расчетов φbd1 > 1,2 (что возможно при достаточно больших значениях uБ), необходимо уменьшить значение φba1.
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Рис. 4 Номограммы для определения коэффициента, учитывающего неравномерность распределения нагрузки по ширине зубчатого колеса

Полученное в результате расчетов межосевое расстояние аw1 округляется в большую сторону до 0 м или 5 мм.

б) Межосевое расстояние тихоходной (второй) ступени


мм,                          (12)


где φba2- коэффициент ширины тихоходной ступени (φba2 = b2 / aw2, принимается равным 0,3…0,4);
            Кnβ2 – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по ширине зубчатого колеса, определяется аналогично Кnβ1, но для ut, φba2.
Полученное расчетом межосевое расстояние aw2 также округляется.
Для соосных редукторов должно выполняться соотношение  aw1 =  aw2, что достигается путем разбивки общего передаточного числа по ступеням (при отличии значений aw2 и aw2 более, чем на 10 … 20 мм следует принимать  awmax.

2.1.1.6. Определение модулей зацепления и чисел зубьев шестерен и колес

а) Модуль зацепления быстроходной косозубой ступени 


,                                                 (13)


где b1 = awφba1.

Для обычных передач редукторного типа при НВ ≤ 350 рекомендуется принимать φm = 30 … 25.
Минимальное допустимое значение модуля - 2 мм. Модули выбираются из 1-го ряда стандартизированных значений, см. табл. 5.

Таблица 5

Стандартные значения модуля зацепления зубчатых передач

	Ряды
	Модуль, мм

	1-ый
	1,0; 1,25; 1,5; 2,0; 2,5; 3,0; 4,0; 5,0; 6,0; 8,0; 10

	2-ой
	1,125; 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7,0; 9,0



б) Модуль зацепления тихоходной прямозубой ступени определяется аналогично, но обязательно должно выполняться требование m2 > mn1.
Следует учитывать, что при выборе значений  m2 значение m2 / 2 должно быть кратным числу aw2.

в) Суммарное число зубьев быстроходной ступени


,                                         (14)


где β – угол наклона зубьев (предварительно рекомендуется принимать                   
      β = 8 … 16°).  

В начале следует принимать определенное значение угла (например,          β = 12°) и определяется значение zc1, которое, скорее всего, получится не целым. Далее, zc1 округляется до целого числа и определяется с точностью до минут угол β, при этом должно соблюдаться условие 7° < β < 25°.

г) Суммарное число зубьев тихоходной ступени 
                                                    

,                                                (15)


д) Число зубьев шестерни быстроходной ступени


,                                                   (16)



Число z1 округляется в большую или меньшую сторону до целого числа.
Число зубьев колеса быстроходной ступени

z2 = zc1 - z1,                                                      (17)


Желательно, чтобы числа z1 и z2 были простыми. Например, при                        zc1 = 120 при расчете получилось z1 = 29,5, которое может быть округлено до z1 = 29 (при этом z2 = 120 – 29 = 91) или до z1 = 30 (при этом z2 = 120 – 30 = 90). Первый вариант, т. е. z1 = 29, z2 = 91, предпочтительнее.
Кроме того, желательно для быстроходной передачи иметь z1 ≥ 25 для уменьшения шума и увеличения плавности хода работы передачи.

е) Числа зубьев шестерни z3 и колеса z4 тихоходной ступени насчитываются аналогично. 

2.1.1.7. Уточнение передаточного числа

а) Фактическое передаточное число быстроходной ступени


                  (18)


б) Фактическое передаточное число тихоходной ступени

(19)


в) Фактическое передаточное число редуктора

                              (20)


При этом должно соблюдаться условие                  

       (21)


При большей разности u и u, необходимо провести перерасчет, при этом, перерасчет N, n и Т на валах после уточнения передаточных чисел не производится.

2.1.1.8. Геометрический расчет зубчатых колес

а) Диаметры делительных окружностей необходимо определять с точностью до двух знаков после запятой


;                                                    (22)



;                                                    (23)


             d3 = m2z3 ;                                                         (24)

d4 = m2z4                                                            (25)

б) Диаметры окружностей вершин (при значении коэффициента высоты головки зуба ha* = 1)

da1 = d1 + 2mn1                                                       (26)

                                            da2 = d2 + 2mn1                                                  (27)

                    da3 = d3 + 2mn2                                                        (28)

da4 = d4 + 2mn2                                                        (29)

в) Диаметры окружностей впадин

df1 = d1 – 2,5mn1                                                   (30)

df2 = d2 – 2,5mn1                                                   (31)

df3 = d3 – 2,5mn2                                                   (32)

df4 = d4 – 2,5mn2                                                  (33)

г) Ширина зубчатых колес

b1 = φba1 aw1 + (5 … 10) мм,                                      (34)

                                             b2 = φba1 aw1, мм                                               (35)

b3 = φba2 aw2 + (5 … 10) мм,                                      (36)

b4 = φba2 aw2, мм                                                 (37)

д) Высота зубьев зубчатых колес быстроходной ступени

hБ = 2,25 mn                                                       (38)
 
Высота зубьев зубчатых колес тихоходной ступени

hТ = 2,25 m2                                                        (39)

е)  Определение условий смазывания погружением колес в общую масляную ванну, схема представлена на рис. 5.
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Рис. 5 Схема для проведения расчетов на контактную выносливость и определения                условий смазывания

Глубины погружения колес в масляную ванну должны соответствовать требованиям: HБ = (1 … 2) hБ, при этом HТ ≤ (1 / 6) da4 (или HТ ≤ (1 / 3) ra4).
В случае несоблюдения этих условий необходимо изменить разбивку передаточного числа по ступеням и произвести перерасчет.

2.1.1.9. Проверочный расчет на контактную выносливость

а) Окружная сила быстроходной ступени


H,                                            (40)


В данном случае при отсутствии коррекции зацепления dw1 = d1.

б) Окружная сила тихоходной ступени


Н,                                            (41)


в) Окружная скорость быстроходной ступени


  м/с,                                   (42)


здесь dw1 измеряется в мм.

г) Окружная скорость тихоходной ступени


м/с,                                    (43)


д) В соответствии с табл. 6 определяется степень точности для быстроходной и тихоходной ступеней. Как правило, для быстроходной ступени принимается 8-я степень точности, для тихоходной – 9-я. 

Одновременно принимается вид сопряжения зубчатых колес (нормы бокового зазора). Рекомендуется принимать сопряжение вида В (нормальный зазор).



Таблица 6

Степень точности изготовления зубчатых передач в зависимости                             от окружной скорости

	Степень точности изготовления передачи
	Окружная скорость V, м/с, не более

	
	Прямозубые
	Косозубые

	
	цилиндрические
	конические
	цилиндрические
	конические

	6-я (высокоточные)
	20
	12
	30
	20

	7-я (точные)
	12
	8
	20
	10

	8-я (средней точности)
	6
	4
	10
	7

	9-я (пониженной точности)
	2
	1,5
	4
	3



е) Удельная окружная динамическая сила быстроходной ступени

                                                                    

Н/м,                                   (44)


где v1 – в м/с;
      аw1 –  в мм;
      δn1 – коэффициент, учитывающий влияние погрешностей зацепления на динамическую нагрузку, для косозубых передач при НВ ≤ 350 δн1 = 0,002;
     qө1 – коэффициент, учитывающий влияние разности шагов в зацеплении зубьев шестерни и колеса, табл. 7.

Таблица 7
Значения коэффициента qө1, учитывающего влияние разности шагов                 в зацеплении зубьев шестерни и колеса

	Модуль, m, мм
	Степень точности

	
	7
	8
	9

	до 3,5
	4,7
	5,6
	7,3

	от 3,5 до 10
	5,3
	6,1
	8,2



ж) Удельная окружная динамическая сила тихоходной ступени

    
 Н/м,                                    (45)


где коэффициент δН2 = 0,006 для прямозубой передачи при НВ ≤ 350.
з) Удельная расчетная окружная сила в зоне ее наибольшей концентрации быстроходной ступени


 Н/м,                                         (46)


где  КНβ1 – см. п. 2.1.1.5.

и) Удельная расчетная окружная сила в зоне ее наибольшей концентрации тихоходной ступени
                                                       

Н/м,                                            (47)


где  КНβ2 – см. п. 2.2.1.5.

к) При расчете межосевых расстояний (см. п. 2.1.1.5.) коэффициенты динамической нагрузки КНv  были приняты ориентировочно равными единице.
При проверочном расчете коэффициент динамической нагрузки быстроходной ступени определяется 


,                                      (48)
 

л) Коэффициент динамической нагрузки тихоходной ступени


,                                     (49)


м) Удельная расчетная окружная сила быстроходной ступени

   
H/м,                         (50)


н)  Удельная расчетная окружная сила тихоходной ступени

   
Н/м,                        (51)

о) Действительные контактные напряжения быстроходной ступени

   
Н/м2,                         (52)


где ZН1 – коэффициент, учитывающий форму сопряжения поверхностей зубьев (при отсутствии коррекции или при высотной коррекции                        ZН1 = 1,77 cos β;
      ZМ1 - коэффициент, учитывающий материал зубчатых колес (для стальных колес ZМ1 = 8,66 Н0,5/м;
      Zε1 – коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных линий.

Коэффициент Zε1

,                                             (53)


где εа = [1,88 – 3,2 (1/z1 + 1/z2)] cosβ – коэффициент перекрытия.

п) Действительные контактные напряжения тихоходной ступени

  
Н/м2,                            (54)


Допустимо отклонение [σH] в пределах ± 5%. При больших отклонения следует увеличить аw1 или аw2 и провести повторный проверочный расчет.

2.1.1.10. Проверочный расчет на изгибную выносливость

а) Прежде всего следует определить коэффициенты зуба шестерни и колеса YF1 и YF2 быстроходной ступени по графику, рис. 6.
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Рис. 6 Номограмма для определения коэффициентов формы зуба шестерни и колеса

б) Аналогично определяются коэффициенты формы зуба шестерни и колеса YF3 и YF4 тихоходной ступени.
в) Для быстроходной ступени сравниваются значения [σF1] / YF1 и                    [σF2] / YF2 и расчет ведется по тому из зубчатых колес ступени, для которого это значение меньше.
г) Аналогично поступают при расчетах для тихоходной ступени.
д) Далее определяются значения коэффициентов неравномерности распределения нагрузки KFβ1  для быстроходной ступени по графикам, представленным на рис. 4.
е) Аналогично поступают при расчетах KFβ2 для тихоходной ступени. 
ж) Удельная окружная динамическая сила быстроходной ступени

  
Н/м,                                   (55)


где δF1 – коэффициент, учитывающий влияние погрешностей зацепления на динамическую нагрузку; для косозубой передачи δF1 = 0,006;
      qө1 – коэффициент, учитывающий влияние разности шагов в зацеплении зубьев шестерни и колеса, п. 2.1.1.9, табл. 7.

з) Удельная окружная динамическая сила тихоходной ступени

  
Н/м,                                (56)


В этом случае δF2 – коэффициент, учитывающий влияние погрешностей зацепления на динамическую нагрузку; для прямозубой передачи δF2 = 0,006; qө2 имеет прежнее значение, п. 2.1.1.9.

и) Удельная расчетная окружная сила в зоне ее наибольшей концентрации быстроходной ступени


Н/м                                    (57)


к) Удельная расчетная окружная сила в зоне ее наибольшей концентрации тихоходной ступени


Н/м                                   (58)

л) Коэффициент динамической нагрузки быстроходной ступени
                                          (59)



м) Коэффициент динамической нагрузки тихоходной ступени


                                         (60)


н) Удельная расчетная окружная сила быстроходной ступени


                                     (61)


о) Удельная расчетная окружная сила тихоходной ступени


                                   (62)

п) Напряжение изгиба, например, зуба шестерни быстроходной ступени

Н/м,                             (63)


где Yε – коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев;
      Yβ – коэффициент, учитывающий наклон зубьев.

Коэффициент Yε = 1/εа (значение  εа см. п. 2.1.1.9.)
Коэффициент Yβ = 1 – β / 140 (величина угла β в градусах)

р) Напряжение изгиба, например, зуба шестерни тихоходной ступени


Н/м,                              (64)





2.1.2. Проектный (предварительный) расчет валов

2.1.2.1. Предварительно диаметры валов определяются из расчета только на кручение при пониженных допускаемых напряжениях

 
мм,                                          (65)


где N – мощность на валу, кВт;
      n – частота вращения вала, мин-1;
      С  - расчетный коэффициент (для валов редукторов принимается                        С = 15 … 17).

2.1.2.2. Диаметр быстроходного вала, который соединяется с валом электродвигателя, не рассчитывается и принимается по мощности электродвигателя
             d1 = (0,8 … 1,0) dэ мм,                                    (66)

где dэ – диаметр вала электродвигателя.

2.1.2.3. Диаметр промежуточного вала

 
мм,                                         (67)


2.1.2.4. Диаметр тихоходного вала


мм,                                      (68)


2.2. По результатам расчета предварительно принимаются подшипники. Серия подшипников – средняя. Тип подшипников: для тихоходного и промежуточного валов – упорные шариковые (рекомендуется тип 46000). для тихоходного вала – радиальные шариковые. Внутренние диаметры подшипников: быстроходного вала d = d1 + 0,005 м, для промежуточного и тихоходного валов d = d2 и d = d3, см. Прил. 3.
Для каждого подшипника необходимо указать ГОСТ, условное обозначение, внутренний d и наружный D диаметр, ширину B, размер фасок r, динамическую C и статическую C0 грузоподъемности.
При незначительной разности быстроходного и промежуточного валов желательно (в целях унификации опорных узлов) диаметры принять одинаковыми.



2.1.3. Определение конструктивных элементов редуктора

2.1.3.1. Как правило, корпусные детали редуктора изготавливаются из серого чугуна СЧ 15 – 32, СЧ 18 – 36, реже встречаются сварные из стальных листов.
Требуемые размеры корпуса выбираются конструктивно.

2.1.3.2. Толщина стенки корпуса  

        δ = (0,03 … 0,04) aw2 + 0,005  мм                               (69)

2.1.3.3. Толщина верхнего пояса (фланца) корпуса

δ1 = (1,5 … 1,75) δ мм                                           (70)

2.1.3.4. Толщина нижнего пояса корпуса (толщина лап)

δ2 = (2,2 … 2,5) δ мм                                               (71)

2.1.3.5. Толщина стенки крышки
 
δ3 = 0,8 δ мм                                                         (72)

2.1.3.6. Толщина пояса (фланца) крышки

δ4 = (1,2 … 1,4) δ мм                                              (73)

2.1.3.7. Толщина ребер корпуса

δ5 = (0,8 … 1,0) δ мм                                              (74)

2.1.3.8. Толщина ребер крышки

δ6 = 0,8 δ мм                                                    (75)

Следует заметить, что в случае сварного корпуса толщины элементов следует уменьшить на величину ≈ 20 %.

2.1.3.9. Диаметр фундаментных болтов

dф = (1,5 … 2) δ мм                                          (76)

2.1.3.10. Число фундаментных болтов



,                                                (77)


где L – длина основания корпуса, м;
      В – ширина основания корпуса, м.

Следует учитывать, что минимальное значение z должно составлять 4, при нечетном результате следует округлять в большую сторону до четного числа.       

2.1.3.11. Минимальное расстояние между колесами и внутренней поверхностью корпуса а = δ.

2.1.3.12. Диаметры стяжных болтов (болтов фланцевого разъема)

dc = 0,8 dф                                                     (78)

2.1.3.13. Максимальное расстояние между стяжными болтами

l = (10 … 12) dc                                                (79)

2.1.3.14. Расстояние от плоскости разъема редуктора от основания

h ≥ 1,06 aw2                                                  (80)

Величину h следует округлять до величин следующего размерного ряда: 160, 180, 200, 250, 280, 300, 320 мм.

2.1.3.15. Далее следует произвести выбор рым - болтов (или определить размеры проушин и захватов), см. Прил.4.

2.1.3.16. Диаметр ступицы колеса быстроходной ступени

dБ = 1,6 d2                                                   (81)

Аналогично для ступицы колеса тихоходной ступени

dТ = 1,6 d3                                                  (82)

2.1.3.17. Толщина диска колеса быстроходной ступени

сБ = (0,2 … 0,3) b2                                         (83)

2.1.3.18. Толщина диска колеса тихоходной ступени

сТ = (0,2 … 0,3) b4                                          (84)

2.1.3.19. Толщина зубчатого венца (включая высоту зуба) быстроходной ступени

eБ = 5 mn1                                                   (85)

2.1.3.20. Толщина зубчатого венца (включая высоту зуба) тихоходной ступени

еТ = 5 m2                                                   (86)

Остальные конструктивные размеры определяются при компоновке редуктора и не отражаются в тексте пояснительной записки. Пример компоновочного решения редуктора приведен на рис. 7.
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Рис. 7 Пример компоновочного решения редуктора

Ширина фланца для соединения корпуса редуктора с крышкой определяется из построения (см. рис. 8) с учетом данных табл. 8.                                      
                        [image: ]
Рис. 8 Соединение корпуса редуктора с крышкой

Таблица 8

Зависимости конструктивных параметров крышки и корпуса редуктора от размеров крепежных резьбовых деталей

	dc
	М 10
	М 12
	М 16
	М 20
	М 24
	М 27

	E1
	18
	20
	24
	28
	36
	38

	E2
	14
	16
	20
	24
	30
	34



Размер бобышек (рис. 9) определяется также из построения, при этом диаметр бобышек Dб больше по диаметру стандартной крышки подшипника на 3 … 5 мм.
                   [image: ]
Ширина лап корпуса определяется по диаметру фундаментных болтов dф по табл. 8. Для быстроходного вала выбирается муфта типа МУВП (муфта упругая втулочно-пальцевая).

Рис. 9 Схема для определения размеров бобышек в корпусе редуктора

При проектировании валов особое внимание следует обратить на правильный выбор их диаметров (рис. 7), которые должны быть ступенчатыми, причем посадочные поверхности должны иметь минимальные размеры (длины). Длина конца ведущего вала выбирается по длине ступицы муфты МУВП (муфта упругая втулочно-пальцевая), длина конца ведомого вала принимается равной 1,5 … 1,8 диаметра. При этом особое внимание следует обратить на проработку элементов галтелей и упорных и демонтажных заплечиков подшипников (рис. 10, табл. 9, 10). 
По диаметрам посадочных мест зубчатых колес и муфт выбираются поперечные сечения шпонок (см. Прил. 5). В целях унификации сечения шпонок, устанавливаемых на один вал, должны быть одинаковыми.
 (
Внутреннее кольцо подшипника
Вал
)   

               [image: ]                                      


Рис. 10 Галтели и упорные и демонтажные плечики подшипников

Таблица 9

Данные для определения размерных значений (r, R, h) галтелей и упорных и демонтажных плечиков подшипников 

	r – фаска кольца подшипника
	0,5
	1,0
	1,5
	2,0
	2,5
	3,0

	R – радиус галтели вала 
	0,3
	0,6
	1,0
	1,5
	1,5
	2,0

	h – высота упорного заплечика       
      (min)
	1,0
	2,5
	3,0
	3,5
	4,5
	5,0



Таблица 10

Данные для определения размерных значений (d, h1) галтелей и упорных и демонтажных плечиков подшипников

	d – внутренний диаметр подшипника
	15 … 50
	50 … 100
	100 … 150
	Свыше 150

	h1 – высота демонтажного плечика (min)
	2
	2,5
	3,0
	3,5



 
2.1.4. Расчет валов на усталостную прочность

2.1.4.1. Определение нагрузок на валы

а) Окружная сила быстроходной ступени Ft1 см. п. 2.1.1.9.

б) Радиальная сила быстроходной ступени


                                  (87)

в) Осевая сила быстроходной ступени

Fa1 = Fr1 tgβ                                                 (88)

г) Крутящий момент на быстроходном валу Т1 см. п. 2.1.1.3.

д) Окружная сила тихоходной ступени Ft2 см. п. 2.1.1.9.

е) Радиальная сила тихоходной ступени

Fr2 = Ft2 tgαw                                                (89)

ж) Крутящий момент на промежуточном валу Т2 см. п. 2.1.1.3.

з) Крутящий момент на тихоходном валу Т3 см. п. 2.1.1.3.

и) Распределение нагрузок на валы представлено на пространственной схеме зубчатой передачи, рис. 11.           
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Рис. 11 Пространственная схема зубчатой передачи

2.1.4.2. Выбор материала и запаса усталостной прочности

а) Оси и валы изготовляют в основном из углеродистых и легированных конструкционных сталей, так как они обладают высокой прочностью, способностью к поверхностному и объемному  упрочнению, легкостью получения прокаткой цилиндрических  заготовок и хорошей обрабатываемостью на станках.
Для осей и валов без термообработки применяют углеродистые стали Ст3, Ст4, Ст5, 25, 30, 35, 40 и 45. Оси и валы, к которым предъявляют повышенные требования в отношении их несущей способности и долговечности шлицев и цапф, выполняют из среднеуглеродистых или легированных сталей с улучшением 35, 40, 40Х, 40ХН и др. Для увеличения износостойкости цапф валов, вращающихся в подшипниках скольжения, валы делают из сталей 20, 20Х, 12ХН3А и других с последующей цементацией и закалкой цапф. Ответственные тяжелонагруженные валы изготовляют из легированных сталей 40ХН, 40ХНМА, 30ХГТ и др. (Курсивом отмечены наиболее часто употребляемые виды сталей).
В табл. 11 приведены основные механические характеристики материалов валов.

Таблица 11

Механические характеристики материалов валов

	Марка стали
	Предел текучести, σт, МПа
	Предел прочности , σв, МПа 
	Предел выносливости,  σ-1, МПа
	Предел выносливости при кручении,  τ-1, МПа
	Предел текучести при кручении, т, МПа
	Коэффициент чувствительности к ассиметрии цикла нагружения при изгибе, ψσ
	Коэффициент чувствительности к ассиметрии цикла нагружения при кручении, ψτ

	35
	250
	500
	245
	145
	150
	0,1
	0,05

	40
	275
	530
	230
	150
	170
	0,1
	0,05

	45
	275
	530
	230
	155
	170
	0,1
	0,05

	50
	315
	570
	280
	165
	180
	0,1
	0,05

	40Х
	345
	590
	345
	170
	195
	0,15
	0,08

	40ХН
	315
	570
	250
	145
	190
	0,15
	0,08

	40ХН
	440
	635
	390
	235
	220
	0,15
	0,08



б) Допускаемый коэффициент запаса усталостной прочности принимается [n] = 1,5.

2.1.4.3. Расчет промежуточного вала

а) Эскиз вала, расчетные схемы в вертикальной и горизонтальной плоскостях представлены на рис. 12. Размеры участков валов a, b, c определяются по компоновочному чертежу.

б) Из уравнений моментов ∑М(А) = 0 и ∑М(В) = 0 определяются реакции опор АВ и ВВ в вертикальной плоскости.
Корректность решения проверяется выполнением условия

Ft1 + Ft2 + АВ + ВВ = 0                                           (90)
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Рис. 12 Эскиз вала, расчетные схемы в вертикальной и горизонтальной  плоскостях
в) Выполняются аналогичные действия для определения реакций опор АГ и ВГ в горизонтальной плоскости.
г) Строятся эпюры изгибающих моментов МВ и МГ в вертикальной и горизонтальной плоскостях.
д) Строится эпюра суммарных изгибающих моментов


(91)

  
е) Далее следует определить расчетное сечение вала.
ж) Действующее напряжение изгиба


σ = М / W     МПа,                                           (92)

где W = 0,1 d3 – момент сопротивления сечения при изгибе.

Для сечения вала с одной шпоночной канавкой 


,                                       (93)


где b – ширина шпонки;
      h – высота шпонки.


з) Напряжения кручения


,                                                     (94)


где Wк = 0,2 d3  момент сопротивления сечения при кручении.

Для сечения вала с одной шпоночной канавкой



,                                       (95)


и) Запас усталостной прочности только по изгибу


,                                  (96)



где σа = σ амплитуда напряжений изгиба (при симметричном цикле);
      σm = 0 – среднее напряжение цикла;
      Кσ – эффективный коэффициент концентрации напряжений (см. табл. 12);
      ψσ – см. табл. 11;
      εм – масштабный фактор (см. рис. 13);
      εn – фактор качества поверхности (см. рис. 14).

Для значений диаметров валов, не приведенных в таблице, эффективные коэффициенты концентрации напряжений определяются методом интерполяции.
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Рис. 13 Графические зависимости для определения фактора εм
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Рис. 14 Графические зависимости для определения фактора εn

Таблица 12

Данные для определения эффективного коэффициента                                 концентрации напряжений

	σв, МПа
	Шпоночный паз
	Прессовая посадка

	
	Кσ
	Кτ
	Кσ
	Кτ

	
	
	
	Ø 30
	Ø 50
	Ø 100 и более
	Ø 30
	Ø 50
	Ø 100 и более

	500
	1,38
	1,37
	2,50
	3,05
	3,28
	1,90
	2,23
	2,37

	800
	1,62
	1,88
	3,25
	3,96
	4,25
	2,35
	2,78
	2,95

	900
	1,69
	2,05
	3,50
	4,28
	4,60
	2,50
	3,07
	3,16


В том случае, когда в сечении несколько концентраторов напряжения при расчете следует учитывать тот, где значение больше.
Влияние других типов концентраторов напряжений представлено на рис. 13 (1 – углеродистая сталь, 2 -  легированная сталь) и на рис. 14 (1 – шлифование, 2 – чистовая обточка).

к) Запас усталостной прочности только по кручению


,                                            (97)



где τа = 0,5 τ – амплитуда напряжений кручения (при пульсирующем цикле);
       τм = 0,5 τ – среднее напряжение цикла;
       Кτ – эффективный коэффициент концентрации напряжений (табл. 12);
       ψτ – коэффициент, учитывающий влияние постоянной составляющей цикла напряжений кручения на усталостную прочность (табл.11);
        εм – масштабный фактор (см. рис. 13);
  εn – фактор качества поверхности (см. рис. 14).

л) Запас усталостной прочности


,                                        (98)



где n = 1,5 … 1,8.

Аналогичный расчет вала с построением эпюр изгибающих моментов производится для обратного вращения вала (т. е. для реверсивного режима).


2.1.4.4. Расчет быстроходного вала

Расчет быстроходного вала в общем случае производится в той же последовательности и в том же объеме и расчет промежуточного вала. 
Вследствие имеющейся несоосности быстроходного вала и вала электродвигателя соединительная муфта нагружает вал дополнительной силой Fм. В расчете направление этой силы следует принимать для случая, когда она увеличивает напряжения и деформации вала, т. е. эпюра изгибающих моментов силы Fм совмещается с плоскостью эпюры суммарных изгибающих моментов сил Ft1 и Fr1. 
Величина силы Fм можно принять равной 0,5 Fм׳, где Fм׳   - окружная сила муфты (на окружности центров пальцев муфты).

2.1.4.5. Расчет тихоходного вала

Расчет тихоходного вала производится также в последовательности и объеме расчета быстроходного и промежуточного валов.
Расчетные схемы и эпюры изгибающих моментов строятся только для одного направления вращения (реверс на вид эпюр изгибающих моментов не влияет).
Так как вид муфты тихоходного вала в задании не указывается, в расчете следует принимать, что на консольной части тихоходного вала приложен изгибающий момент

Мм ≈ 1/3 Т2                                                   (99)


2.1.5. Расчет шпонок

а) Принимаемый материал шпонок - сталь 45. Допускаемое напряжение на смятие [σсм| = 98 МПа.

б) Размеры поперечных сечений шпонок  (приняты при компоновке редуктора), см. Прил. 5:
быстроходного вала b1 х h1;
промежуточного вала b2 х h2;
тихоходного вала b3 х h3.

 в) Минимальная расчетная длина шпонок быстроходного вала


,                                       (100)


где d1 - диаметр посадочной поверхности под муфту (меньший диаметр).

Длина   шпонки округляется в большую сторону до стандартного Значения  из   размерного ряда … 50, 56, 63, 70, 80, 90, 100, 110, 125, 140, 160, 180 ... (Прил. 5).
г) Минимальная расчетная длина шпонок промежуточного вала


,                                     (101)

где d2 - диаметр посадочной поверхности. 
Длина шпонки l2 определяется аналогично пп. в).

д) Минимальная расчетная длина шпонок тихоходного вала

 
,                                        (102)


где d3 – диаметр поверхности под муфту (меньший диаметр).

Диаметр шпонки l3 определяется аналогично пп. в).

2.1.6. Выбор подшипников

Долговечность подшипников Lh принимается из следующих условий:
Если предварительно не указан режим работы механизма, то следует им задаться, исходя из следующих рекомендованных условий:
Lh  ≥ 8000 ч – для механизмов, работающих с перерывами (например, лифтов, мачтовые подъемники, ленточные транспортеры периодического применении и др.);
Lh  ≥ 12000 ч – для механизмов при односменной работе при переменном режиме нагрузки;
Lh  ≥ 20000 ч – для механизмов при односменной работе с полной нагрузкой;
Lh  ≥ 40000 ч – для механизмов при круглосуточной работе.

2.1.6.1. Выбор подшипников быстроходного вала

а) Радиальная нагрузка на подшипник опоры А


,                                        (103)


где АВ и Аr – реакции опоры А в вертикальной и горизонтальной областях (см. п. 2.1.4.2.).

б) Радиальная нагрузка на подшипник опоры В.


,                                    (104)


где ВВ и Вr – реакции опоры В в вертикальной и горизонтальной областях (см. п. 2.1.4.2.).

в) Радиальная нагрузка на подшипник опоры А при реверсе определяется аналогично пп. а).
г) Радиальная нагрузка на подшипник опоры В при реверсе определяется аналогично пп. б).
д) Осевая нагрузка на вал равна осевой силе быстроходной ступени (см. п. 2.1.4.).

А = Fa1                                                  (105)

е) Определяется наиболее нагруженный подшипник.

Следует учитывать, что в радиально-упорных подшипниках радиальные нагрузки вызывают осевые составляющие. Влияние осевых составляющих на осевую нагрузку на подшипники зависит от схемы установки подшипников, их типа, величины радиальных нагрузок, направления и величины внешней осевой нагрузки.
В табл. 13 приведены для различных случаев напряжения опор на шарикоподшипниках формулы определения общей осевой нагрузки (Fr1 и  Fr2 -  реакции опор FrА  и FrВ, см. пп. а) – г); А — осевая нагрузка на вал, см. п. 2.1.4., расчетная схема представлена на рис. 15).
Дополнительные осевые составляющие нагрузки на подшипники S1 и S2 вычисляются 

S1 = eFr1;
                                                Н,                                 (106)
S2 = eFr2
      

где е1 и е2 — безразмерная величина, характеризующая соотношение радиального и осевого усилий при расчете эквивалентной нагрузки на подшипник.

Для подшипников типа 36000 (α = 12°) конкретное значение величины е зависит от отношения Fa / C0, где Fa - осевая нагрузка на подшипник, С0 - статическая грузоподъемность.
Значения е и С0 приведены в Прил. 3.

В целях упрощения расчета рекомендуется принимать подшипники типов 46000 (α = 26°) или 66000 (α = 36°), для которых значения е не зависят от отношения Fa / C0 (для подшипников типа 46000 е = 0,68, типа 66 000                       е = 0,99).

ж) Эквивалентная динамическая нагрузка на подшипник

P = (Х VFr + YFа) КБКт, Н,	                              (107)

где     Fr, Fа - радиальная и осевая нагрузки,  Н;
Х, Y - коэффициенты радиальной и осевой нагрузок (зависящие от отношения Fа  / Fr), Прил. 3;
V - коэффициент вращения  (при вращении внутреннего кольца V = 1);
КБ - коэффициент безопасности или динамический коэффициент (при спокойной нагрузке КБ= 1, при легких толчках КБ = 1,2);
Кт  - температурный коэффициент (при t до 125°С Кт = 1).

Отношение Fа  / Fr >, или < е.

Таблица 13

Данные для определения напряжений в опорах шарикоподшипников

	Схема
установки
	Случай нагружения
	Условия 
нагружения
	Общая осевая нагрузка

	
	
	
	В опоре 1
	В опоре 2

	СХЕМА 1 
	I
	e1 Fr1≥ e2 Fr2
A ≥ 0
	Fa1 = e1 Fr1
	Fa2 = e1 Fr1 + + A

	
	II
	e1 Fr1< e2 Fr2
A ≥ e2 Fr2 - e1 Fr1

	Fa1 = e1 Fr1
	Fa2 = e1 Fr1 + + A

	
	III
	e1 Fr1< e2 Fr2
A < e2 Fr2 -           - e1 Fr1

	Fa1 = e2 Fr2 - A
	Fa2 = e2 Fr2

	СХЕМА 2
	IV
	e1 Fr1≤ e2 Fr2
A ≥ 0
	Fa1 = e2 Fr2 + + A
	Fa2 = e2 Fr2

	
	V
	e1 Fr1> e2 Fr2
A ≥ e1 Fr1 –              - e2 Fr2

	Fa1 = e2 Fr2 + + A
	Fa2 = e2 Fr2

	
	VI
	e1 Fr1> e2 Fr2
A < e1 Fr1 –         - e2 Fr2

	Fa1 = e1 Fr1
	Fa2 = e1 Fr1 - A
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Рис. 15 Расчетные схемы для определения напряжений   в опорах шарикоподшипников


з) Номинальная долговечность подшипника


, млн. об.                          (108)


и) Расчетная динамическая грузоподъемность


,                                       (109)

где р = 3 для шариковых подшипников;
      р = 3,33 для роликовых подшипников.
Значение расчетной динамической грузоподъемности С сравнивается с динамической грузоподъемностью С ранее выбранного подшипника. В этом случае должно соблюдаться условие Скат ≥ С.
В том случае, если Скат < С необходимо принять подшипник тяжелой серии (либо выбрать подшипник с большим значением d средней серии), в случае, когда Скат >> С следует принять решение по выбору подшипника легкой серии (в любом случае должно соблюдаться условие Скат ≥ С.

2.1.6.2. Выбор подшипников промежуточного вала

Выбор подшипников промежуточного вала выполняется аналогично выбору подшипников быстроходного вала.

2.1.6.3. Выбор подшипников тихоходного вала

Выбор подшипников тихоходного вала выполняется аналогично выбору подшипников быстроходного и промежуточного валов, но так как на тихоходном валу устанавливаются радиальные подшипники и осевая нагрузка отсутствует, коэффициент Х = 1 и при КБ = 1 эквивалентная динамическая нагрузка Р = Fr.
В том случае, если при подборе подшипников разность внутренних диаметров подшипников быстроходного и промежуточного валов составит величину 5 … 10 мм, целесообразно подшипники быстроходного вала принять того же типоразмера, что и подшипники промежуточного вала.
Так же, долговечность в часах всех подшипников должны быть примерно одинаковыми или кратными подшипнику с минимальной долговечностью.

2.1.7. Смазывание редуктора

В этом разделе следует определить вид смазки зацеплений и подшипников. Помимо этого определяются объем и марка смазочного материала; выбираются и обосновываются уплотнительные устройства валов, маслоуказатели, сливные пробки, отдушины для вентиляции корпуса.

Для уменьшения потерь мощности на трение и снижения интенсивности износа трущихся поверхностей, а также для предотвращения их от заедания, задиров, коррозии и лучшего отвода тепла в редукторах применяют смазывание.
В настоящее время для передач редуктора при окружных скоростях от 0,3 до 12,5 м/с широко применяют картерную систему смазки.
Выбор смазочного материала основан на опыте эксплуатации машин. Причем, чем выше контактное давление в зубьях, тем большей вязкостью должно обладать масло, и наоборот: чем выше окружная скорость колеса, тем меньше должна быть вязкость масла. Поэтому требуемую вязкость масла определяют в зависимости от контактного напряжения и окружной скорости колес (табл. 14).

Таблица 14

Рекомендуемые сорта смазочных масел для передач (ГОСТ 17479.4-87)*

	
Контактные напряжения [σh],МПа


	Окружная скорость зубчатых передач V ,м!с

	
	До2
	2 ... 5
	Свыше 5

	До 600
	И- Т- А- 68
	И-Г-А-46
	И -Г- А- 32

	600...1000
	И-Г-С-100
	И-Г-С-68
	И-Г-С-46

	Свыше 1000
	И-Г-С-150
	И-Г-С-100
	И-Г-С-18


· Примечание: И – индустриальное; Г – для гидравлических систем; А – без присадок; С – с присадками; 32 … 150 – класс кинематической вязкости

Предельно допустимые уровни погружения колес определяются в        п. 2.1.1.8. или соотношением

m ≤  hm ≤ 0,25 d2,                                             (110)

где m - модуль зацепления; 
      hm - глубина погружения колеса в масло; 
      d2 - диаметр делительной окружности колеса.

В конических или коническо-цилиндрических редукторах в масляную ванну должны быть полностью погружены зубья конического колеса,
Для одноступенчатых редукторов при смазывании окунанием объем масляной ванны определяется из расчета 0,4...0,8 л масла на 1 кВт передаваемой мощности. Меньшие значения принимают для крупных редукторов. В двухступенчатом - объем вдвое больше.
Контроль уровня масла в редукторе осуществляется или жезловыми маслоуказателями (рис. 16) или прозрачными пластмассовыми мас-лоуказателями (рис. 17). Основные параметры маслоуказателей прозрачных пластиковых в исполнениях 1 и 2 представлены в табл. 17, 18. 
Наибольшее распространение имеют жезловые маслоуказатели, так как они удобны для осмотра: конструкция их проста и достаточно надежна.
Круглые маслоуказатели удобны для корпусов, расположенных достаточно высоко над уровнем пола. В них через нижнее отверстие в стенке корпуса масло проходит в полость маслоуказателя; через верхнее отверстие маслоуказатель сообщается с воздухом в корпусе редуктора.
При длительной работе редуктора масло загрязняется продуктами износа деталей передач. С течением времени оно стареет, свойства его ухудшаются, поэтому в редукторе масло периодически заменяется.


[image: ]


Рис. 16 Маслоуказатель жезловый (Ст3; экран – труба 14х1; ГОСТ 8734 – 75, сталь 10)
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Рис. 17 Маслоуказатели прозрачные пластмассовые круглые:
а) исполнение 1:
маслоуказатель 1-50МН176-63.
Оргстекло;
2 - сетка защитная, сталь 10;
3 - прокладка уплотнительная. Резина маслостойкая.


Таблица 17
Параметры маслоуказателей прозрачных пластиковых, исполнение 1

	Шифр
	d1
	D
	D
	D1
	L
	L1

	1-30
	М3х1,5
	30
	51
	42
	24,5
	17,5

	1-50
	М60х2
	50
	72
	63
	30
	20



б) исполнение 2:
1 - маслоуказатель 2-50МН176-63. Пластмасса;
2 - кольцо уплотнительное Н1 - 60*50 - 1 ГОСТ 9833-73. Резина маслостойкая;
3 – винт М4*12, ГОСТ 1491 - 80 сталь 35. Поверхность А покрасить белой эмалью ХСЭ - 1ГОСТ 7313-75.

Таблица 18
Параметры маслоуказателей прозрачных пластиковых, исполнение 2

	Шифр
	d1
	D
	D
	D1
	L

	2-30
	30
	40
	68
	53
	12

	2-50
	50
	60
	90
	75
	15



Для этой цели в корпусе редуктора должно быть предусмотрено масло-сливное отверстие, закрываемое пробкой (рис. 18), основные конструктивные параметры пробок сливных представлены в табл. 18.
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Рис. 18 Пробки сливные (1-пробка М24х1,5. СтЗ; 2 - прокладка  уплотнительная, резина маслостойкая

Таблица 18
Параметры пробок сливных

	Резьба
	D
	H
	h
	d1
	s
	K

	М16х1,5
	27
	16
	12
	9,2
	8
	5

	М20х1,5
	31
	18
	14
	11,5
	10
	7

	М24х1,5
	35
	20
	16
	16,2
	14
	11

	М27х2
	40
	22
	18
	19,8
	17
	15



Для полного слива масла желательно предусмотреть уклон дна корпуса редуктора в сторону сливной пробки. При работе редуктора за счет потерь мощности в узлах трения масло разогревается и тем самым повышается давление воздуха внутри корпуса. Это приводит к просачиванию масла через уплотнения и стыки. Чтобы избежать этого, внутреннюю полость корпуса сообщают с внешней средой путем установки пробки-отдушины в верхних его точках. Иногда пробку-отдушину совмещают с крышкой смотрового люка (рис. 19).
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Рис. 19  Пробка отдушины для редукторов а); пример совмещения пробки с крышкой смотрового люка б) 

Основные способы и параметры установки пробок – отдушин представлены в табл. 19.

 
Таблица 19

Способы и параметры установки пробок-отдушин

	Резьба d
	D
	L
	l
	a
	s
	D1

	М20х1,5
	30
	28
	15
	4
	17
	18,7

	М22х1,5
	32
	29
	15
	4
	19
	20,9

	М24х1,5
	35
	32
	16
	4
	22
	24,5

	М27х2
	38
	24
	18
	4
	24
	26,5



2.2. Редуктор коническо-цилиндрический

Последовательность  и   объем разработки коническо-цилиндрического и цилиндрического редукторов аналогичны. Отличия в расчете коническо-цилиндрического редуктора следующие:
2.2.1.	Передаточное   число   быстроходной   (конической)  ступени выбирается иБ ≤ 4 … 5. Зацепление принимается прямозубым, для упрощения расчетов следует принять иБ равным целому числу.
2.2.2. При расчете на контактную выносливость конической ступени средний делительный диаметр шестерни определяется



мм,                               (111)


где ψbd = b / dm1 – коэффициент ширины шестерни относительно среднего диаметра.

Рекомендуется значение ψbd принимать в пределах 0,3 … 0,5, в дальнейшем необходима проверка условия b / Re ≤ 0,3 (где Re – внешнее конусное расстояние).
2.2.3. Углы делительных конусов δ1 и δ2 определяется с точностью до секунд из выражения


,                                    (112)


2.2.4. Ширина венца шестерни

b = ψbd dm1 мм                                                   (113)

2.2.5. Внешний делительный диаметр шестерни

De1 = dm1 + b sin δ1 мм                                             (114)

2.2.6. Модуль зацепления


                                                  (115)

2.2.7. Модуль округляется до стандартного значения (минимальное значение модуля принимать равным 2,5 мм).
2.2.8. Число зубьев шестерни


                              (116)


Полученное значение следует округлять до целого числа, причем z1 должно быть больше 23 … 25.
2.2.7. Уточнение внешнего делительного диаметра и конусного расстояния

                                             de1 = z1me мм;                                                (117)       
                                   
Re = de1 / 2 sin δ1 мм                                          (118)

2.2.8. Число зубьев колеса

z2 = z1 mБ                                                    (119)

2.2.9. Внешний делительный диаметр колеса

de2 = z2 m2  мм                                               (120)

2.2.10. Средний делительный диаметр шестерни

dm1 = de1 – b sin δ1 мм                                          (121)

2.2.11. Средний делительный диаметр колеса

dm2 = de2 – b sin δ2  мм                                       (122)

2.2.12. Расчетный модуль

mm = dm1 / z1                                                   (123)

2.2.13. Числа зубьев эквивалентных зубчатых колес

zv1 = z1 / cos δ1; zv2 = z2 / cos δ2                                   (124)

2.2.14. Окружная сила на среднем диаметр шестерни (колеса)

Ft1 = 2T1 / dm1 Н                                                 (125)

2.2.15. Окружная скорость



м/с                                         (126)

2.2.16. Далее рекомендуется принять 8-ую степень точности конической передачи.
2.2.17. Проверочный расчет на выносливость по контактным напряжениям производится следующим образом
                                                                                                    


МПа                               (127)


2.2.18. Проверочный расчет на выносливость при изгибе производится следующим образом


МПа                                (128)


В этом случае коэффициент формы зуба YF находится для эквивалентных зубчатых колес.
 2.22.19. Далее следует подобрать подшипники.

2.3. Редуктор червячный

Проектирование червячного редуктора несколько отличается от проектирования цилиндрических и коническо-цилиндрических редукторов. Отличия, прежде всего, заключаются в расчете червячного зацепления и тепловом расчете редуктора.

2.3.1. При определении к. п. д. редуктора следует принимать:
η3 = 0,67 для редуктора с однозаходным червяком;
η3 = 0,8 для редуктора с двухзаходным червяком;
η3 = 0,9 для редуктора с трехзаходным червяком.
Число заходов червяка следует принимать самостоятельно и обосновано, исходя из соображений либо получения минимальных габаритов редуктора, для этого случая η3 = 0,67 (однозаходный червяк), либо для получения редуктора с наиболее высоким к. п. д., для этого случая η3 = 0,9 (трехзаходный червяк). 
  
2.3.2. Червяк изготовляется из сталей марок 40, 45, 50, 40Х, 40ХН или 45Х при этом желательна термообработка до высокой твердости (закалка или цементация) со шлифовкой рабочих поверхностей.
 
2.3.3. Венец  червячного   колеса   изготовляется   из    бронзы                 БрАЖ 9-4   при   скорости   скольжения   до   10 м/с   или   бронзы БрОФ 10-1 при больших скоростях.
Механические характеристики материалов приведены в табл. 11 и 20.

Таблица 20

Механические характеристики материалов червячных зубчатых передач

	Скорость скольжения м/с
	Червячное колесо
	Червяк

	
	Материал
	σв, МПа
	σt,МПа
	Марка стали
	Твердость 

	< 4
	БрАЖ 9-4
	450
	200
	40 ХН
	HRC 45 … 50

	
	БрАЖ 10-4-4
	600
	200
	30 ХГН
	

	
	БрАМц 10-2
	500
	-
	20 ХГР
	

	
	
	
	
	20 ХНЗА
	

	
	
	
	
	38 ХГН
	

	
	
	
	
	30 ХГС
	

	4 … 10
	БрОЦС 6-6-3
	160
	90
	45
	HRC 45 … 50

	
	БрОЦС 5-5-3
	160
	90
	45ХН
	

	
	
	
	
	20Х
	

	
	
	
	
	20ХНЗА
	

	> 10
	БрОФ 10-1
	240
	160
	40 ХН
	HRC 50 … 60

	
	БрОНФ
	290
	170
	20Х
	

	
	
	
	
	30 ХГС
	

	
	
	
	
	20 НЗА
	




2.3.4. Принимается 8-я степень точности червячной передачи (передачи среднескоростные со средними требованиями по шуму, габаритам и точности).

2.3.5. Допускаемые напряжения  изгиба и контактные напряжения [σF] и [σH] для червячных передач определяются, с использованием данных               табл. 11 и 20, из соотношений: [σF] = 0,8 σt, и для: червяка стального с твердостью витков HRC < 45 и шероховатостью рабочей поверхности Ra = 1,25                  [σH] = 0,64 σв для оловянистых бронз БрОНФ 10-1 и БрОНФ, [σH] = 0,48 σв для малооловянистых бронз БрОЦС 6-6-3 и БрОЦС 5-5-5; для червяка стального с твердостью HRC ≥ 45 и шлифованной поверхностью [σH] = 0,8 σв для оловянистых бронз БрОНФ 10-1 и БрОНФ, [σH] = 0,6 σв для малооловянистых бронз БрОЦС 6-6-3 и БрОЦС 5-5-5.
Для выбора допускаемых напряжений необходимо задаться скоростью скольжения.

2.3.6. Определяется число зубьев червячного колеса

z2 = z1 u                                                            (129)

Полученное значение z2 округляется до ближайшего целого числа.
Минимальное допустимое число зубьев z2 = 28.

2.3.7. Далее следует принять предварительно (так как модуль зацепления неизвестен) конкретное значение коэффициента диаметра червяка q по               табл. 21.
Таблица 21

Данные для определения коэффициента диаметра червяка q

	т, мм
	4
	5
	6
	8
	10
	12
	16

	q
	9, 10, 12, 14, 16
	9, 10, 12
	9, 10, 12, 14
	8, 9, 10, 12
	8, 10, 12
	8, 10
	8, 9



2.3.8. Межосевое расстояние червячной передачи


,                           (130)



где КН – коэффициент нагрузки (при постоянной нагрузке можно принять           КН = 1,1 … 1,2).

2.3.9. Далее определяется модуль зацепления


,                                                  (131)


По результатам расчета по формуле (131) следует подобрать наиболее близкое значение в соответствии с табл. 21.

2.3.10.  Далее следует определить величину aw по выбранным значениям т и q

aw = 0,5 m (q + z2)                                           (132)

2.3.11.  В том случае, если aw имеет величину, значение которой не заканчивается на 0 или 5 (в мм), необходимо провести округление, т. е. ввести коррекцию зацепления.
Коэффициент коррекции
 
,                                        (133)


где aw׳ – округленное значение межосевого расстояния.

2.3.12. Проверяется условие прочности на контактную выносливость
 
 
МПа,                       (134)


2.3.13. Окружная скорость червяка


 м/с,                                    (135)


2.3.14. Угол подъема винтовой линии червяка

                               λ = arctg tg z1/q                                          (136)

Угол λ следует определять с точностью до секунд.

2.3.15. Действительная скорость скольжения


м/с,                                       (137)

Действительная  скорость скольжения сравнивается с предварительно выбранной. В том случае, если разность скоростей составит более 0,5 м/с, необходимо задаться новыми значениями допускаемых напряжений и повторить расчеты.
2.3.16. Диаметр делительной окружности червяка

dτ = m q мм,                                              (138)

2.3.17. Диаметр начальной окружности червяка

dw1 = (q +2x) m  мм,                                       (139)

2.3.18. Диаметр окружности вершин червяка

da1 = (q + 2) m мм,                                         (140)

2.3.19. Диаметр окружности впадин червяка

df1 = (q – 2,4) m мм,                                           (141)

2.3.20. Длина нарезанной части червяка для передачи при                      z1 = 1…2

l = (11 + 0,1 z2) m мм,                                         (142)

2.3.21. Диаметр делительной окружности червячного колеса

d2 = m z2 мм,                                               (143)

2.3.22. Диаметр окружности вершин червячного колеса

da2 = (z2 + 2 +2x) m мм,                                       (144)

2.3.23. Диаметр окружности впадин червячного колеса

df2 = (z2 – 2,4 - 2x) m мм,                                     (145)

2.3.24. Диаметр начальной окружности червячного колеса

dw2 = d2 мм,                                                (145)

2.3.25. Наружный диаметр червячного колеса

daM2 ≤ da2 + 2m (при z = 1);
                                                                             мм,                           (146)
daM2 ≤ da2 + 1,5m (при z = 2)

2.3.26. Ширина червячного колеса

b2 ≤ 0,75 da1 мм,                                            (147)

2.3.27. Окружная сила на червячном колесе


Н,                                        (148)


2.3.28. Удельная расчетная окружная сила


,                                     (148)


где KF – коэффициент нагрузки (KF ≈ KH).

2.3.29. Напряжение изгиба зуба червячного колеса


, МПа                     (149)


где YF – коэффициент формы зуба червячного колеса, см. табл. 22.

Таблица 22

Данные для определения значения коэффициента формы зуба                        червячного колеса YF 

	zv
	28
	30
	32
	35
	37
	40
	45
	50
	60
	80
	100
	150

	YF
	1,80
	1,76
	1,71
	1,64
	1,61
	1,55
	1,48
	1,45
	1,40
	1,34
	1,30
	1,27



2.3.30.  Коэффициент полезного действия червячной передачи уточняется по выражению


,                                        (150)


где ρпр – приведенный угол трения, принимается по табл. 23.

Таблица 23

Данные для определения приведенного угла трения в червячной передаче ρпр 

	VS, м/с
	1
	1,5
	2
	2,5
	3
	4
	7
	10

	ρпр
	2º35׳ - 3º09׳
	2º17׳ - 2º52׳
	2º00׳ - 2º35׳
	11º43׳ - 2º17׳
	1º36׳ - 2º00׳
	1º26׳ - 1º43׳
	1º02׳ - 1º29׳
	0º55׳ - 1º22׳


При определении ρпр учтены потери в подшипниках и в масляной ванне.
2.3.31. Тепловой расчет червячного редуктора производится после выполнения компоновочного чертежа, и определения размеров корпуса.

2.3.32.  Температура нагрева масла в червячном редукторе (принимается редуктор без искусственного охлаждения)


,                          (151)


где N1 – мощность на червяке;
      S – поверхность охлаждения корпуса, м2, см. табл. 24;
      kt – коэффициент теплоотдачи, принимается kt = 9 … 17 Вт/м2ºС.

Таблица 24

Примерная площадь поверхности охлаждения S червячного редуктора                  в зависимости от межосевого расстояния a

	а, мм
	80
	100
	125
	140
	160
	180
	200
	225
	250
	280

	S, м2
	0,19
	0,24
	0,36
	0,43
	0,54
	0,67
	0,80
	1,0
	1,2
	1,4



Максимально допустимую температуру масла следует принять                          tраб < 95º. 
В том случае, если это условие не выполняется, следует рассмотреть возможные конструктивные доработки с целью увеличения поверхности охлаждения или интенсивности охлаждения масла.


3. ПОРЯДОК ОФОРМЛЕНИЯ КУРСОВОГО ПРОЕКТА                                        (РАСЧЕТНО-ГРАФИЧЕСКОЙ РАБОТЫ)

Курсовой проект (расчетно-графическая работа) по дисциплинам «Детали машин», «Механика» должен содержать:
1. пояснительную записку, выполненную на листах формата А4; 
графическую часть, включающую в себя:
Сборочный чертеж редуктора (три проекции) на одном-двух листах формата А1; 
Чертежи деталей (вала и зубчатого колеса или червяка) на двух листах формата А3;
Спецификация к сборочному чертежу в соответствии с ЕСКД на листах формата А 4. 
В пояснительной  записке должны быть: 
Титульный лист, оформленный в соответствии с Прил. 1; 
введение; 
основная часть; 
заключение; 
содержание; 
список литературы. 
Текст курсовой работы должен быть написан от руки чернилами черного цвета, либо напечатан шрифтом черного цвета через два интервала пишущей машинки (на ЭВМ это соответствует полтора интервала) на одной стороне стандартного листа белой односортной бумаги размером 210х297 мм (по 55-60 знаков в строке, считая промежутки между словами). 
Страницы курсовой работы должны иметь поля: левое - 30 мм, верхнее – 20 мм, правое - 10 мм, нижнее - 25 мм. 
Все страницы курсовой работы, включая иллюстрации и приложения, нумеруются по порядку от титульного листа до последней страницы без пропусков, повторений, литерных добавлений. Первой страницей считается титульный лист, на ней цифра "1" не ставится, на следующей странице проставляется цифра "2" и т.д. Порядковый номер печатается в середине верхнего поля страницы. Курсовая работа подписывается исполнителем на титульном листе. 
Таблицы, рисунки, чертежи, схемы, графики должны быть выполнены на стандартных листах белой бумаги. Подписи и пояснения к рисункам должны быть с лицевой стороны.
Заголовки разделов, включая "СОДЕРЖАНИЕ", "ВВЕДЕНИЕ",                      "ЗАКЛЮЧЕНИЕ" И "СПИСОК ИСПОЛЬЗОВАННОЙ ЛИТЕРАТУРЫ", пишутся (печатаются) симметрично по тексту прописными буквами.
Заголовки подразделов пишутся (печатаются) с абзаца (абзацы в тексте начинаются отступом, равным пяти знакам) строчными буквами (кроме первой прописной). Переносы слов в заголовках не допускаются. Точку в конце заголовка не ставят. Если заголовок состоит из двух предложений, их разделяют точкой. Подчеркивать заголовки не допускается. Расстояние между заголовком и текстом должно быть равно 3-4 интервалам.
Каждый раздел курсовой работы следует начинать с нового листа (страницы).
Нумерация. Разделы должны иметь порядковую нумерацию в пределах  всей работы и обозначаются арабскими цифрами с точкой в конце. Введение и заключение не нумеруются.
Подразделы нумеруются арабскими цифрами в пределах каждого раздела. Номер подраздела состоит из номера раздела и подраздела, разделенных точкой. В конце номера подраздела ставится точка, например: "2.3." (третий подраздел второго раздела).
Пункты нумеруются арабскими цифрами в пределах каждого подраздела. Номер пункта состоит из номеров раздела, подраздела, пункта, разделенных точками. В конце номера должна быть точка, например: "1.1.2." (второй пункт первого подраздела первого раздела).
Иллюстрации (чертежи, схемы, графики) обозначаются словом "Рис." и нумеруются последовательно арабскими цифрами в пределах раздела. Номер иллюстрации должен состоять из номера раздела и порядкового номера иллюстрации, разделенных точкой, например - "Рис. 1.2" (второй рисунок первого раздела). 
Таблицы. Каждая таблица должна иметь заголовок. Заголовок и слово "Таблица" начинают с прописной буквы. Заголовок не подчеркивают. Заголовки граф таблицы должны начинаться с прописных букв, подзаголовки - со строчных, если они составляют одно предложение с заголовком и с прописных, если они самостоятельные. Высота строк должна быть не менее 8 мм.
Таблицу размещают после первого упоминания о ней в тексте таким образом, чтобы ее можно было читать без поворота или с поворотом по часовой стрелке. Таблицу с большим числом строк допускается переносить на другой лист.
Таблицы нумеруются арабскими цифрами в пределах раздела. В правом верхнем углу таблицы над соответствующим заголовком помещают надпись "Таблица" с указанием номера таблицы. Номер таблицы должен состоять из номера раздела и порядкового номера таблицы, разделенных точкой, например.   "Таблица 1.2" (вторая таблица первого раздела).
При переносе части таблицы на другой лист (страницу) слово таблица и ее номер указывают один раз справа над первой частью таблицы, над другими частями пишут слово "Продолжение". На последнем листе этой таблицы пишут "Окончание табл. 1.2".
Формулы. Формулы должны быть вписаны (напечатаны) в текст черными чернилами. Размеры знаков для формул следующие: прописные буквы и цифры - 7-8 мм, строчные - 4 мм, показатели и индексы - не менее 2 мм.
Пояснение значений символов числовых коэффициентов следует приводить непосредственно под формулой в той же последовательности, в какой они даны в формуле. Значение каждого символа и числового коэффициента следует давать с новой строки. Первую строку объяснения начинают со слова "где" без двоеточия. 
Уравнения и формулы следует выделять из текста свободными строками. Выше и ниже каждой формулы должно быть оставлено не менее одной свободной строки. Если уравнение не умещается в одну строку, оно должно быть перенесено после знака равенства ( = ), после знаков плюс (+), минус  (-), умножения (х), а также знаков более (), менее () и т.д., но не знака деления (:).
Формулы в работе нумеруются арабскими цифрами в пределах раздела. Номер формулы состоит из номера раздела и порядкового номера формулы в разделе, отделенных точкой. Номер указывают с правой стороны листа на уровне формулы в круглых скобках, например  "(3.1)" (первая формула третьего раздела).
Ссылки в тексте на источники допускается проводить в подстрочном примечании или указывать порядковый номер по списку литературы, выделенный квадратными скобками. Ссылки на формулы указывают порядковым номером формулы в скобках, например: " ... в формуле (2.1)". На все таблицы должны быть ссылки в тексте, при этом слово "Таблица" в тексте пишут полностью, если таблица не имеет номера, и сокращенно - если имеет номер, например: " ... в табл. 1.2".
Ссылки на источник литературы. При ссылке на источник, помещенный в списке литературы, после упоминания о нем или после цитаты из него проставляют в квадратных скобках номер, под которым он значится в списке.
Содержание включает наименование всех разделов, подразделов и пунктов (если они имеют наименование) с указанием номера страниц, на которых размещается начало материала разделов (подразделов, пунктов). 
Список использованной литературы должен содержать перечень источников, использованных в работе. 
1. Книги одного, двух и трех авторов
1. Рябинин И. А., Парфенов Ю. М. Надежность, живучесть и безопасность корабельных электроэнергетических систем.  СПб.: ВМА, 1997. - 430 с.

2. Книги четырех и более авторов
2.Системный анализ инфраструктуры как элемент народного хозяйства / Белоусова Н.И., Вишнякова Е. А., Левит Б. Ю. и др. М.: Экономика, 1981. - 62 с. 

3. Сборники научных трудов
3.Интеллектуальное общение с ЭВМ: Сб.науч. тр.вузов ЛитССР. - Вильнюс, 1986.-279 с.
4. Нормативно-технические документы
4. ГОСТ 8239-92. Сталь горячекатаная. Балки двутавровые. Сортамент. -            Переиздат. Май, 1993.






ЗАКЛЮЧЕНИЕ

В ходе выполнения курсового проекта (расчетно-графической работы) курсанты (студенты) должны выработать у себя первоначальные навыки по проектированию деталей и узлов агрегатов и механизмов, в дальнейшем направлении развить способности к самостоятельному анализу и использованию нормативно-технической документации, справочной литературы.
Полученные навыки позволят будущим инженерам механикам, теплоэнергетикам качественно анализировать условия эксплуатации, аспекты прочности, надежности, процесс функционирования и техническое состояние агрегатов, своевременно принимать оптимальные решения в сфере применения машин и механизмов, использовать полученные знания и навыки в изучении специальных технических дисциплин, тем самым, соответствовать имиджу современного руководителя производства, непрерывно повышать свое профессиональное мастерство, добиваться успеха в служебной карьере.
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