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СОДЕРЖАНИЕ РАЗДЕЛА  ВВЕДЕНИЕ.

Описывается актуальность проблемы проектирования металлорежущих станков. Перспективы развития машиностроения и станкостроения.

Требования, предъявляемые к приводу, обуславливаются его назначением, областью применения, условиями работы и т.д. Так, привод главного вращательного движения должен обеспечивать возможность плавного или ступенчатого изменения с постоянством настроенной частоты вращения в пределах заданного диапазона регулирования, изменение направления вращения, передачи заданной постоянной мощности или крутящего момента в пределах всего или части диапазона регулирования, создания максимального усилия на режущем инструменте, плавность вращения и т.д. От привода установочных движений требуется обеспечение расчётной точности остановки в заданной точке; от привода периодического поворота - быстроты и точности поворота и плавности изменения скорости и ускорения в начале и в конце поворота. Все это надо описать применительно к типу станка указанного в задании.

Далее описывается станок ( прототип) с примерными характеристиками привода станка указанного в задании. Приводится общий вид станка, схема общего вида (с указанием основных составных частей), кинематическая схема главного привода и краткое описание работы и технологических операций выполняемых на станке. Для станка прототипа удобно воспользоваться каталогом станков издательства ЭНИМС имеющегося на сервере кафедры, Интернет источниками или справочными материалами выставок 2011-2015 г.г.

Далее привести эскизы и описание основных, необходимых для расчетов технологических операций выполняемых на станке. На станке можно закрепить и обработать изделие размером, равном основному параметру станка, например наибольшему диаметру обрабатываемой детали над станиной (токарные, токарно-револьверные и др. станки) или ширине стола (фрезерные, строгальные, долбежные и др. станки) и т.д., что потребует разработки привода значительной мощности и использование режущего инструмента наибольших размеров.

Технические характеристики определяют исходя из служебного назначения станка на основе анализа операций обработки деталей, номенклатуры и материала режущих инструментов и обрабатываемых деталей и вида заготовок, оговоренных в техническом задании на проектирование.

Все разделы пояснительной записки должны обозначатся заглавными буквами и начинаться с новой страницы.
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[bookmark: page7]1. РАСЧЕТЫ ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ ПАРАМЕТРОВ СТАНКА 1.1. Рекомендации по выбору размеров обработки.
Токарные и токарно-винторезные станки:
при точении dmax =(0,5 ÷ 0,7)D; dmin = 0,25 dmax;

при развертывании - dmax = 0,5 dmax. Токарно-револьверные станки:

при точении - dmax = (0,5 ÷ 0,7)D, dmin = dnp; при развертывании - dmax = 0,5dnp.
Фрезерные станки:
заготовка - b ×1 = 0,7(B × L);
инструмент - dmax = 0,4В (торцовая фреза), dmin = (0,l ÷ 0,15)dmax (концевая фреза). Сверлильные станки:
dmax = D, dmin = 0,35dmax = 0,35D.
Строгальные и долбежные станки:
Заготовка b × l = 0,7(В × L), L = LB,B ≈ 0,7L;

Длина хода ползуна - Ln max = Ln = L; Ln min = (0,1 ÷ 025)Ln max, *В приведенных зависимостях:

D - наибольший диаметр соответственно обрабатываемого изделия над станиной, штучной заготовки и сверления, мм;

dmax, dmin - предельные значения диаметров заготовки или инструмента, мм; dnp - наибольший диаметр прутка, мм;

В, b, L, l - ширина и длина соответственно стола и заготовки, мм; Ln - номинальная длина хода ползуна, мм.

1.2. Подтверждение наибольшей скорости движения исполнительных органов станка.

Наибольшую скорость движения исполнительных органов станка определяют исходя из условий чистовой обработки с наименьшей глубиной резания заготовки из мягкого материала (НВ<200) режущим инструментом из твердого материала (твердый сплав, минералокерамика, эльбор и др.), допускающий наиболее высокие скорости резания. При этом диаметр заготовки (при точении) или режущего инструмента (при фрезеровании, сверлении), принимаются наибольшими. Vн б=πdн бnн б/1000 (м/мин)

(Все производимые расчеты должны иметь ссылки на литературные или интернет источники.

Например: выбираем значение подачи при точении s= 0,12 [3] таблица 4.1. стр.216. или

Графические обозначения элементов кинематических схем выбираем по ГОСТ 2.770-68 - http://www.estateline.ru/legislation/1352/ )

1.3. Подтверждение наименьшей скорости движения исполнительных органов станка. 

Наименьшую частоту движения исполнительных органов станка определяют из условий черновой обработки с наибольшей глубиной резания заготовки из твердого материала (НВ>200) режущим инструментом из быстрорежущей стали, реализующая наименьшую скорость резания; диаметры заготовки и инструмента и длина хода ползуна или стола принимаются наименьшими. В некоторых случаях (например для станков токарной группы 

наименьшая частота вращения шпинделя выбирается для нарезания резьбы метчиком или плашкой) Vн м=πdн мnн м/1000 (м/мин) 

1.4. Определение наибольшей эффективной мощности резания Nэ. 

Анализ производственных статистических данных по использованию станков соответствующего типа и размера на различных скоростях и мощностях резания показывает, что обработка деталей с предельными размерами случается крайне редко и рекомендуется
выполнять на соседних по размерам станках: изделий больших размеров на станках
4

[bookmark: page9]следующего большего размера размерного ряда станков и наоборот — для изделий малых размеров. Поэтому предельные размеры обрабатываемых деталей и режущего инструмента определяют по эмпирическим зависимостям. Для приводов главного движения станков общего назначения Nэ. определяют исходя из условий черновой обработки с наибольшей глубиной резания заготовки из мягкого материала

(НВ < 200) инструментом из твердого сплава.

Частота вращения шпинделя для черновой обработки принимается в диапазоне 800 – 400 об/мин.
При этом диаметры заготовки и режущего инструмента принимают наибольшими:

	N э 
	Pz V
	[кВт]
	(1.1)
	

	
	60103
	
	
	


где Pz - тангенциальная составляющая силы резания, Н; V - скорость резания, при черновой обработке м / мин. Для разных видов обработки выражение (1.1) преобразуется с учетом параметров режима резания в формулы по расчету мощности резания в виде:

	
	точение и строгание
	
	
	N
	э 
	NT Vp
	[кВт];
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	6120
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	фрезерование
	Ns
	
	NT V t Zф
	[кВт];
	(1.2)
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	103
	
	
	
	

	
	сверление
	N s
	
	NT Vp
	
	
	[кВт];
	
	
	

	
	
	
	
	 d
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	


где NT - коэффициент мощности резания; Vp -примерная скорость резания при черновой обработке м/мин; t - глубина резания, мм; Zф- число зубьев фрезы; d - диаметр сверления,
	мм.
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	Примерно эффективную мощность можно определить, пользуясь данными табл. 1.1.
	
	

	Таблица 1.1.
	Основные параметры определяющие эффективную
	мощность резания.
	

	Параметр
	Черновое точение
	
	
	Фрезерование
	
	Сверление
	
	
	Строгание (черновое)
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	d / B = 1,25
	
	
	L / d < 8
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	t (d), мм
	2
	
	2,5
	3
	
	4
	3
	
	6
	16
	
	20
	25
	32
	20
	25
	30
	
	40
	

	V, м /
	90
	
	80
	70
	
	60
	90
	
	80
	22
	
	22
	23
	24
	25
	25
	20
	
	20
	

	мин
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	NT
	255
	
	315
	380
	
	500
	1,9
	
	2,38
	4
	
	6
	11
	18
	400
	570
	690
	
	720
	



Примечание: Материал заготовки - сталь, НВ (157 ÷ 207). Материал режущего инструмента: T10K8 – точение фрезерование; Р6М5 – сверление и строгание.

Более точно эффективную мощность можно определить по таблицам справочника технолога.
Мощность двигателя Nд привода станка определяют, учитывая эффективную мощность Nэ
резания и потери на трение NT в приводе на холостом ходу и под нагрузкой: Ns = Nэ + NT =
Nэ + Nx + NH [кВт ],
где Nх , NH - потери мощности соответственно при холостом ходе привода и под нагрузкой, т.е. при передачи полезной мощности, кВт.
Мощность холостого хода Nх затрачивается источником движения на вращение привода
при отсутствии нагрузки и расходуется на:

 работу сил трения в опорах, возникающих под действием массы перемещаемых частей, предварительного натяжения ременных передач и подшипников, перекосов валов в подшипниках при сборке, центробежных сил из-за дисбаланса вращающихся деталей, динамических нагрузок, возникающих из-за ошибок изготовления зубчатых колес и других элементов привода;

Мощность холостого хода значительно увеличивается с повышением частоты вращения

	валов и может составлять существенную долю общей мощности, особенно в
	

	высокоскоростной части привода:
	

	Nх = dcp × (∑ni + K1 × dш × nш / dсp) × K2 × 10 -6 [кВт],
	(1.3)

	где dcp - средний диаметр шеек под подшипник всех промежуточных валов привода,

	мм;
	5



[bookmark: page11]∑ni - сумма частот вращения всех промежуточных валов, мин -1; dш, nш - диаметр шеек, мм, и частота вращения шпинделя, мин -1;

К1 = 1,5 ÷ 2 - коэффициент, учитывающий соответственно повышение потерь в опорах из-за предварительного натяга в них;

К2 = 3 ÷ 5 -коэффициент, учитывающий качество системы смазывания трущихся кинематических пар привода.

Дополнительные потери мощности под нагрузкой Nд составляют обычно не более 10 ÷ 15 % всей потребляемой мощности, что позволяет не учитывать их при

предварительных расчетах. При известном общем КПД привода η мощность приводного двигателя определяют по формуле:
	Nд = Nэ / η [кВт]
	(1.4)



КПД привода главного движения не является постоянной величиной и зависит от многих факторов: нагрузки, скорости движения, качества изготовления и сборки, совершенства системы смазывания и т.д.;
Для предварительного расчета можно взять значение  η = 0,75 ÷ 0,85.

Расчет мощности двигателя по формуле (1.4) возможен только при передаче полной мощности после построения кинематической схемы привода В станках с повторно-кратковременным характером нагружения (сверлильные, токарно-револьверные) допускается значительная перегрузка электродвигателя, поэтому его номинальную мощность можно принимать равной эффективной мощности резания. Тип двигателя – выбирается по справочным данным.

	η = ηрп × ηзпa × ηпb × …. = Пηjα
	(1.5)

	а, b, ... ,α - число однотипных передач или опор с одинаковым КПД;
	



ηп, ηзп, ηрп - соответственно кпд ремённой и зубчатой передачи, подшипника качения и т.д.; ηj - к.п.д. отдельных передач или опор табл.1

	КПД передач и  изделий
	Таблица 1.2.
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	

	Вид передачи или опоры
	
	
	
	
	ηj
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	

	Ременная передача: с клиновым или поликл.
	ремнем
	0,96
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	с плоским ремнем
	
	
	
	0,98
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	

	Зубчатая передача: цилиндрическая прямозубая
	0,98
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	цилиндрическая косозубая
	0,97
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	коническая
	
	
	
	0,96
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	

	Подшипник качения
	
	
	
	
	0,995
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	

	Муфта кулачковая
	
	
	
	
	0,95
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	

	Муфта фрикционная многодисковая, работающая в масле
	0,90
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	Исходя из изложенного выше и  справочных данных приведенных в литературных

	источниках составить таблицу (Табл.1.2)
	
	
	
	
	

	
	Таблица 1.2.  Технологические параметры
	
	
	
	
	

	№
	
	Искомый параметр
	t- мм.
	s-
	
	v- м/мин.
	n-об/мин
	N - кВт

	1
	
	наибольшая nmax частота
	
	
	
	
	
	
	-

	
	
	вращения привода
	
	
	
	
	
	
	

	2
	
	наименьшая  nmin частота
	
	
	
	
	
	
	-

	
	
	вращения привода
	
	
	
	
	
	
	

	3
	
	наибольшая N мощность
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	привода
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	6



[bookmark: page13]2. РАСЧЕТ ГЛАВНОГО ПРИВОДА СО СТУПЕНЧАТЫМ ИЗМЕНЕНИЕМ ЧАСТОТЫ ВРАЩЕНИЯ ШПИНДЕЛЯ СТАНКА.

2.1. Определение диапазона регулирования и числа ступеней частот вращения привода
Диапазон регулирования Rn привода определяют как отношение наибольшей частоты вращения (числа двойных ходов) nmax к наименьшей nmin

	Rn  f  
	n max
	
	imax
	(2.1)
	

	
	n min
	
	imin
	
	

	
	
	
	
	
	


где imax, imin - соответственно наибольшее и наименьшее передаточное отношение привода:
	imax = ia max
	ib max
	ic max   ... ik max ;

	imin = ia min
	ib min
	ic min ... ik min ;


ia man …… ik min - соответственно наибольшее и наименьшее передаточное отношение в a-ой к-ой группе передач.

Предельные значения скоростей движения определяют по формулам: для главного вращательного движения

	nmax
	
	1000 Vmax
	об / мин
	nmin  
	1000 V
	об / мин
	(2.2)
	

	
	
	
	dmin
	
	
	
	dmax
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	



где f = 1,15 ÷ 1,25 - коэффициент, учитывающий расширение технологических возможностей станка в будущем в связи с применением эффективных инструментальных материалов режущего инструмента, что потребует увеличения диапазона регулирования в высокочастотной области и повышения мощности привода и т.п.;

Vmax, Vmin, dmax, dmin,– соответственно предельные значения скорости резания в м / мин, диаметра инструмента (заготовки) в мм;

В станках общего назначения и без числового управления пока широко применяют привода со ступенчатым регулированием скорости движения с асинхронным нерегулируемым электродвигателем. Основные их преимущества - небольшая стоимость, высокий КПД, жесткость характеристики, компактность, возможность получения постоянства передаваемой мощности во всем диапазоне регулирования. Значения промежуточных частот вращения выбирают по закону геометрической прогрессии, что было обосновано русским ученым Гадолиным А.В. в 1876г. Тогда при прочих равных условиях обеспечивается неизменность потерь экономически выгодной скорости движения и технологической производительности для всех интервалов ряда. Для этого составим геометрический ряд частот вращения со знаменателем φ:
n1 = nmin, n2 = n1 × φ, nЗ = n2 × φ = n1 × φ2 × …….. × nk × n k-1 × φ = n1 × φ k-1
nz = n z-1 × φ = n1 × φ z-1	(2.3)

Из выражения (2.3) определится диапазон регулирования привода Rn с учетом коэффициента расширения диапазона частот вращения f = 1,15 ÷ 1,25:
	Rn = nmax / nmin = f × φ Zv-1
	(2.4)

	Из (2.4) определим число ступеней Zv скорости движения рабочего органа:
	

	Zv ≥ 1 + lg Rn / lg φ .
	(2.5)


Вычисленную по формуле (2.5) величину Zv округляют до ближайшего желательно большего целого числа, отдавая предпочтение числу, разлагающемуся на множители 2 и 3 с тем, чтобы получить простую множительную структуру привода. При невозможности выполнения этого условия или диапазон регулирования больше допустимого для выбранного знаменателя ряда φ можно использовать в приводе множительную структуру с перекрытием части ступеней, сломанным геометрическим рядом или сложенную структуру. В станкостроении все значения знаменателя φ стандартизованы, лежат в пределах 1< φ ≥ 2 (φ = 1,06; 1,12; 1,26; 1,41; 1,58; 1,78; 2), выбраны с учетом стандартных десятичных и двоичных рядов предпочтительных чисел, т.е. φ = (10) 1 / Е1 = (2) 1 / Е2, где Е1 и Е2-целые числа. В десятичном интервале членов ряда E1 = 40, 20, 10, 5 и 4 , а в двоичном - Е2 = 12,6, 3, 2 и 1. Приняты два ряда предпочтительных чисел из-за того, что в геометрических рядах со 7

[bookmark: page15]знаменателями φ = 1,41и 2 не соблюдается принцип удесятерения (E1 =20 / 3 и 20 / 6 соответственно), а в рядах с φ = 1,58 и 1,78 - принцип удвоения (E1 = 3 / 2 и 6 / 5 соответственно). Принцип удвоения (удесятерения) состоит в том что если среди членов
ряда есть член nх, то будет также член ny = 2 nx φ E2 / ny = 10 nx = nx φ E1

Знаменатель ряда φ = 1,06 в станках практически не используется из-за существенного усложнения привода и близости ряда частот вращения к бесступенчатому регулированию; φ = 1,12 применяют преимущественно в приводах станков с числовым управлением и тяжелых станков, где требуется более точная настройка на заданный режим. В станках-автоматах и

универсальных станках среднего размера наибольшее распространение получили знаменатели ряда φ = 1,26 и 1,41; φ = 1,58 и 1,78 рекомендуется применять в станках малого размера и в специализированных станках, в которых точная установка скорости движения не обязательна. Знаменатель φ = 2 используют в случае применения в приводе многоскоростного электродвигателя с отношением синхронных частот вращения, равное 2.

Для рассчитанного диапазона регулирования Rn значения φ и Zv выбирают так, чтобы привод был простым по конструкции, дешевым в изготовлении и эксплуатации и не создавал дополнительных шумов.
В таблице 2.1. приведены наиболее распространенные значения Rn и Zv.

Таблица 2.1. Наиболее распространенные значения Rn и Zv.
	Группы станков с вращательным главным движением
	Rn
	
	Zv

	Токарные среднего размера .
	40
	÷ 100
	12 ÷ 24

	Токарно-карусельные
	25
	÷ 40
	9
	÷ 18

	Токарно-револьверные автоматы
	20
	÷ 60
	12 ÷ 18

	Вертикально-сверлильные среднего размера
	15
	÷ 30
	6
	÷ 12

	Радиально-сверлильные среднего размера
	8
	÷ 20
	4
	÷ 12

	Фрезерные горизонтальные и вертикальные
	20
	÷ 100
	12 ÷ 36

	Группы станков с поступательным главным движением
	Rn
	
	Zv

	Поперечно-строгальные и долбежные
	4
	÷ 16
	4
	÷ 9

	Зубострогальные для конических колес
	4
	÷ 8
	4
	÷ 9**

	Продольно-строгальные
	4
	÷ 15*
	3
	÷ 6

	Примечание:
	
	
	
	
	


**- диапазон регулирования скорости движения Rv;

* - изменение частоты двойных ходов сменными колесами.

2.2. Определение характеристики группы передач.

В ступенчатом приводе вращательного движения с множительной структурой изменение частоты вращения осуществляется переключением блоков зубчатых колес в группе передач, состоящая из нескольких зубчатых передач, связывающих два смежных вала. Общее число скоростей последнего (выходного) вала равна произведению числа передач в каждой группе.
	Zv = Pa × Pb × Pc × ... × Pk,
	(2.6)



где Р - число передач в группе; а, b, с, ... , к - порядковый номер кинематического включения группы передач. Полученная формула (9) с расшифровкой числа ступеней частот вращения (двойных ходов) исполнительного органа называется структурной формулой. Рассмотрим для примера структурную формулу 12-ступенчатого привода, состоящего из
трех групп передач с числом передач в группе Ра = 3, Ръ = 2 и Рс = 2,т.е.      Zv = 3 × 2 × 2
(рис.1). Обозначим передаточные отношения передач в виде i1'=Z1 / Z2,      i1" = Z3 / Z4, i1"' =

Z5 / Z6 , i2 = Z7 / Z8, i2" = Z9 / Z10, i3' = Z11 / Z12, i3" = Z13 / Z14. Условимся, что передаточные отношения передач выбраны так, что частоты вращения выходного вала IV получались при

следующих включениях:
	n1
	= n × i1' × i2' × i3' = nφ;
	

	n2 = n × i1'' × i2' × i3' = nφ1;
	

	n3
	= n × i1''' × i2' × i3' = nφ2;
	

	n4 = n × i1' × i2'' × i3' = nφ3;
	8
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Xo × Pa × Pb × ….. × Pk(j - 1)
n5 = n × i1'' × i2'' × i3'' = nφ4; n6 = n × i1''' × i2'' × i3' = nφ5; n7 = n × i1' × i 2'' × i 3'' = nφ6; n8 = n × i1'' × i2'' × i3'' = nφ7; n9 = n × i1''' × i2''' × i3''' = nφ8; n10 = n × i1' × i2' × i 3'' = nφ9; n11 = n × i1'' × i2'' × i3'' = nφ10; n12 = n × i1''' × i2' × i3'' = nφ11

Как видно из вышеприведенного все 12 частот вращения могут быть разбиты на 3 группы частот вращения (не следует путать с группами передач): первая (n1 ÷ n3) получена путем переключения блока зубчатых колес в группе Ра, вторая (n4 ÷ n6) - в группе Рь, третья (n4 + n6) - в группе Рс. В каждой такой группе различные частоты вращения получены переключением одной группы передач Ра, в которой передаточные отношения составляют ряд со знаменателем φX = 1 = n3 / n2 = n3 / n1 = ia.

Группа передач, передаточные отношения которой составляют ряд со знаменателем φ, называется основной группой. Вторая группа частот вращения получена после предварительного переключения в группе передач Рь. Группа передач, при переключении которой осуществляется переход ко второй группе частот вращения, называется первой переборной группой; передаточные отношения здесь составляют ряд со знаменателем φХРа: i6 = n6 / n3 = n5 / n2 = n4 / n1. Третья группа частот вращения получена после предварительного переключения в группе передач Рс, которая по аналогии называется второй переборной группой; передаточные отношения здесь составляют ряд со знаменателем φ X × Pа × Fb: ic = n12 / n6 = n11 / n5 = .... =n7 / n1. Показатель степени при φ, равный соответственно х =1= хо, хо-Ра = xi, хо-Ра-Рь =xj 1, называется характеристикой группы и обозначается буквой х; хо, xi, хг - соответственно характеристика основной, первой и второй переборной группы. С увеличением числа. групп передач увеличивается и число переборных групп, передаточные

отношения этих групп образуют ряды со знаменателем φkj = φ структурная формула будет иметь вид

	Zv = Ра [X0] × Pb [X1] × Pc [Х2] × …. × P k - 1 [Xr - 1] × Pk [Xk]
	(2.7)

	2.3. Построение структурной сетки привода.
	



· Структурные сетки строят для изображения в наглядной форме всех возможных вариантов структуры кинематических цепей привода с тем, чтобы выбрать оптимальный вариант привода без знания действительных значений частот вращения промежуточных валов. Для ее построения необходимо иметь структурную формулу привода с выбранным конструктивным вариантом. Строится структурная сетка в следующей последовательности: 

· на равных расстояниях проводят вертикальные линии по количеству на одну больше, чем число групповых передач. Поле между двумя линиями отводится для одной групповой передачи; 

 на равных расстояниях проводят столько горизонтальных линий, сколько скоростей имеет привод. Для геометрического ряда справедливо, что nk = nk – 1 × φ; после логарифмирования получим lg nk = lg nk-1 + lg φ. Следовательно, расстояние между линиями равно Ig φ;
· над полем между вертикальными линиями указывают число передач в группе P1 и 
· характеристику X1 в порядке конструктивного расположения групп в приводе;- на середине левой вертикальной линии намечают точку 0 из которой симметрично проводят 

лучи в количестве, равном Р, , и расстоянием . между концами лучей на следующей вертикальной линии, равным Х1 × lg φ; 

· из каждой полученной точки на второй и последующих вертикальных линиях аналогичным путем проводят лучи для второй, третьей и т.д. групповых передач; 

· в точках пересечения горизонтальных и крайней правой вертикальной линией пишут порядковый номер скорости движения n1, n2, n3, …., nz (Рис- 2.1). 

По структурной сетке можно определить число ступеней частот вращения на каждом
9
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Xk × (Pr - 1)
валу привода; число групповых передач в приводе и порядок их конструктивного расположения; число передач в группе; характеристики групп, т.е. их место в последовательности кинематического включения; диапазон регулирования каждой группы, который равен φ в степени, кратной числу интервалов между крайними лучами, выходящими из одной точки; диапазон регулирования скорости движения на промежуточных валах.

По информации, получаемой из структурной сетки, выбирают оптимальный вариант (привод имеющий наименьшие габариты) структурной формулы и кинематического варианта привода, учитывая следующие рекомендации:
 число передач в группах должны уменьшаться, т.е. Ра > Рb > Рс > ... > Рк, a их характеристики увеличиваться, т.е. ха < хb < хс < .... < Хк,, по мере удаления от источника движения и приближения к выходному валу или шпинделю;

 число передач в группе желательно иметь не более 3, причем в группе передач, сообщающей движение шпинделю, следует иметь не более двух передач, а лучше всего одну;

 диапазон регулирования групповой передачи должен быть менее 8, поэтому из дальнейшего рассмотрения исключаются варианты, диапазон регулирования которых Rnrp = φ Xmax > 8; диапазон регулирования последней переборной группы должен быть наибольшим, но тоже не более 8;
 диапазон регулирования Rnk k-ой группы передач определится в виде:
Rnk = φ

где Xk Pk - соответственно характеристика и число передач в к-ой группе передач привода.

В качестве примера рассмотрим построение и анализ структурных сеток для привода (рис.2.1.) с конструктивным вариантом Zv = 12 = 3 × 2 × 2, но имеющего различное число кинематических вариантов.
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Рис. 2.1 Варианты построения структурных сеток станкапри Zv=12=322
а) Zv=12=312326  ; б) Zv=12=312623  ; в) Zv=12=322126  ; г) Zv=12=322621  ;

Структурная формула показывает, что привод содержит три группы передач Ра = 3, Рb = 2 и Рс = 2, причем группа Ра расположена ближе к источнику движения.

10
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Для построения кинематической схемы необходимо знать графические обозначения элементов кинематических схем : ГОСТ 2.770-68: ЕСКД. Обозначения условные графические в схемах. Элементы кинематики. http://www.estateline.ru/legislation/1352/

Пример элементов кинематических схем из ГОСТ 2.770-68 показан на рис.2.1.
[image: ]











Рис.2.1. Пример элементов кинематических схем из ГОСТ 2.770-68: ЕСКД. Обозначения условные графические в схемах. Элементы кинематики (взамен ГОСТ 3462-61)

Для построения кинематической схемы привода должны быть известны: конструктивный вариант структурной формулы, мощность и частота вращения выходного вала электро-, гидро- или пневмодвигателя, способ соединения вала двигателя и входного вала привода, необходимость пусковых, тормозных и реверсирующих элементов и одиночных передач.

Кинематическая схема строится в соответствии с ГОСТ 2.770-68 и нижеприведенных рекомендаций.

1. Расположение валов на схеме должно соответствовать их действительному расположению в приводе станка. Так, для токарных, горизонтально- фрезерных консольных, горизонтально-расточных, поперечно-строгальных, долбежных, кругло- и внутришлифовальных и др. станков расположение валов как на кинематической схеме, гак 

· на продольном разрезе должно быть горизонтальным, в то время как для вертикально- и радиально-сверлильных, вертикально-фрезерных (с крестовым столом) бесконсольных, координатно-расточных и др. станков - вертикальным. В таких станках, как вертикально-фрезерные консольные, токарно-карусельные и др., расположение первых валов после двигателя горизонтальное, а последние - вертикальное. 

2. Входной и выходной валы показываются так, как они видны со стороны рабочего места оператора станка. Так, на кинематической схеме или продольном разрезе коробки скоростей привода токарного и патронного токарно-револьверного станка входной вал показывается наверху, шкив на этом валу -слева, шпиндель - внизу так, чтобы его передний конец для крепления патрона находился справа; токарно-карусельного станка входной вал-наверху горизонтальным, конец выходного вала - справа внизу горизонтальным, но далее валы - вертикальными справа; фрезерного консольного станка входной вал -внизу, двигатель - слева от него, шпиндель - наверху, а его передний конец -справа горизонтальным или вертикальным в зависимости от типа станка; правой (левой) горизонтальной бабки двухстоечного продольно-фрезерного станка входной вал - внизу, двигатель - справа, шпиндель - вверху так, чтобы его передний конец находился слева (справа); поперечно-строгального и долбежного станка входной вал - внизу, шкив на нем - справа, выходной вал - вверху; сверлильного, вертикально-фрезерного бесконсольного и вертикальной бабки двухстоечного продольно-фрезерного станка входной вал - справа вертикальным, двигатель - вверху, конец выходного вала или шпинделя - слева внизу; координатно-расточного станка входной вал - справа вертикальным, двигатель - внизу, конец выходного вала - слева внизу. 

3: На кинематической схеме показываются такие элементы, как зубчатые колеса; шкив, двигатель, муфта (упругая, сцепная или пусковая), реверсивная передача с муфтой или без нее., тормозное устройство, выдвижная пиноль , (гильза), смазочное устройство и т.д., необходимость которых обуславливается условиями работы станка. Рядом с 

	графическим изображением кинематических пар указываются их номиналы: числа
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[bookmark: page23]зубьев, диаметры шкивов, мощность и частота вращения выходного вала двигателя и т.д. Ступенчатое изменение частот вращения в группах передач и в приводе в целом

осуществляется в большинстве станков с помощью скользящих блоков зубчатых колес или сцепных зубчатых, фрикционных и др. муфт. Эти устройства обеспечивают передачу мощности любой величины от двигателя на исполнительный орган.

· токарном, долбежном, поперечно-строгальном и др. станках привод главного движения во время работы остается неподвижным; двигатель имеет исполнение на лапах, устанавливается вне коробки скоростей и движение от него передается через ременную передачу. Кроме того, ременная передача используется для передачи движения от выходного вала коробки скоростей на шпиндель, так как по условиям работы шпинделя в токарно-револьверных станках и токарных автоматах и полуавтоматах малой мощности (до 5 кВт) часто применяют разделенный привод. 

· радиально-сверлильном, горизонталь но-расточном, продольно-фрезерном, вертикально-фрезерном бесконсольном и др. станках, в которых привод перемешается во время работы, используется фланцевый двигатель, закрепляемый непосредственно на 

корпусе привода. Движение на входной вал передается либо через втулочную 
(Na < 4 ÷ 5кВт) или упругую (Na > 4 ÷ 5кВт) муфту, либо через одиночную зубчатую передачу. Вследствие малых эксплуатационных расходов (отсутствие ременной передачи) такой вариант привода с фланцевым двигателем все больше применяется в вертикально-сверлильных, фрезерных и др. станках. 

· токарно-револьверных станках и токарных автоматах и полуавтоматах небольшая длительность технологических переходов требует частого переключения частоты вращения шпинделя, которое обеспечивается включением соответствующих электромагнитных фрикционных муфт по командам от конечных выключателей каждый раз, как только револьверная головка совершит делительный поворот с целью ввода в работу очередного режущего инструмента для следующего перехода. 

· поперечно-строгальном, долбежном и токарно-карусельном станках на входном валу устанавливается пусковая фрикционная муфта, которая, благодаря проскальзыванию в ней, позволяет постепенно разгонять довольно тяжелый ползун" или планшайбу. Для быстрого останова ползуна или планшайбы, обладающие большой инерционной массой, на этом же валу ставится тормоз, в качестве которых часто используют электромагнитные фрикционные муфты. При этом возможны два варианта их компоновки: на одном или на противоположных концах входного вала; последнее предпочтительнее. 

4. Торможение электромеханического привода характеризуется временем от начала торможения до полной остановки исполнительного органа, которое отражается на производительности или безопасности выполнения работ на станке. На каждом станке используется тот или иной способ торможения. При мощности двигателя более 5 КВт обязательно применяют тормозную муфту. 

Торможение противовключением электродвигателя заключается в изменении порядка фаз подключения электродвигателя к сети, а именно переключают две фазы обмотки статора; магнитное поле начинает вращаться в обратную сторону, создавая значительный тормозной момент ротору, вращающемуся по инерции в прежнем направлении. После остановки ротор начнёт вращаться в обратном направлении, т.е. осуществится реверс движения. Чтобы ротор не реверсировал, применяют специальное устройство, обеспечивающее отключение двигателя при частоте вращения, близкой к нулю. Торможение сопровождается значительным нагревом обмоток статора, что следует учитывать при проектировании и не допустить перегрева двигателя. 

Динамическое торможение состоит в создании неподвижного магнитного поля статора постоянным током, подаваемым к двум фазовым выводам стато ра после отключения его от сети трехфазного тока. Б обмотках вращающегося , по инерции ротора индуктируется ток; при взаимодействии магнитного поля, создаваемого током вращающегося ротора, с неподвижным магнитным полем статора создается тормозной момент. Электродвигатель превращается в генератор, вырабатывающий электроэнергию, которая затем переходит в 


тепло в цепи обмоток ротора. После остановки ротора ток и магнитное поле
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· многоскоростных электродвигателях при переходе с большей скорости на меньшую создается эффект торможения магнитным полем статора, вращающийся в одном направлении с ротором, но с меньшей скоростью. 

Конденсаторное торможение применяют в асинхронных электродвигателях. Оно заключается в том, что при отключении от обмоток с конденсаторами напряжения питающей сети в контурах "конденсатор (емкость) - обмотка статора (индуктивность)" возникают под действием остаточного поля ротора переменные токи, создающие вращающееся магнитное поле. При угловой частоте вращения ротора, превышающей угловую скорость полученного магнитного поля, возникает тормозной момент, который с уменьшением частоты вращения ротора уменьшается, и при равенстве частот вращения ротор останавливается и торможение прекращается. Время конденсаторного торможения обычно больше времени торможения противовключением, но меньше времени динамического торможения. 

Механическое торможение осуществляется различными тормозными устройствами, привод которых может быть ручным, электромагнитным, гидравлическим или пневматическим. Здесь кинетическая энергия привода преобразуется при торможении в теплоту и выделяется в тормозном устройстве, а не в обмотках электродвигателя. 

На выбор способа торможения влияют служебное назначение привода, его компоновка в оборудовании, величина времени торможения и ее влияние 

на производительность оборудования и безопасность работы, допустимое за медление при торможении. Так, в приводах станков мощностью до 3 [кВт] можно тормозить электродвигателем; при большей передаваемой мощности - тормозными устройствами. В большинстве станков среднего размера в качестве тормозных устройств используют фрикционные дисковые муфты с электромагнитным приводом. В некоторых станках встречаются ленточные (токарно-винторезные станки) , конусные фрикционные (долбежные 

· поперечно - строгальные станки) тормозные устройства с ручным или любым другим приводом и другие тормозные устройства. 

5. Реверсирование направления движения исполнительного органа приходится осуществлять, исходя из условий работы станка, либо изменением порядка фаз подключения асинхронного электродвигателя или полярности подключения электродвигателя постоянного тока к питающей сеги, либо переключением одиночных или блоков зубчатых колес непосредственно или с помощью муфт . В приводах малой мощности (до 3 кВт) движение реверсируют электродвигателем, при большей мощности - с помощью 

реверсивных устройств на основе зубчатых колес и муфт. Так как скорость в обратном направлении Vpeв в приводе главного движения является, как правило, движением холостого хода, то его рекомендуют принимать в 1,3 ÷ 1,9 раза большей, чем в прямом (рабочем) направлении. Так, для возврата в исходное положение режущего инструмента после нарезания резьбы в токарно-винторезных, токарно-револьверных сверлильных и др. 

станках применяют реверсивные устройства с фрикционными муфтами, обеспечивающие Vpeв в 1,3 ÷ 1,5 раза большую, чем при прямом ходе; в долбежных, поперечно-строгальных и др. станках кулисный механизм или какое-либо другое реверсивное устройство (например, гидравлическое) - в 1,5 ÷ 1,9 раза. 

6. В некоторых случаях из конструктивных соображений приходится после групповых передач вводить одиночные передачи, сцепные муфты и др. Так, в токарно-карусельном станке между выходным валом коробки скоростей и планшайбой вводятся зубчатая сцепная муфта для компенсации несоосности валов, передачи значительных крутящих моментов в условиях стесненных габаритов и осуществления жесткой кинематической связи в строго определенном . положении; коническая зубчатая передача с передаточным отношением 1:1 для передачи движения на вертикальный вал и цилиндрическая передача с передаточным отношением до 1:20 для образования достаточного пространства под планшайбу и создания большого крутящего момента на ней. 

· вертикально-фрезерных станках и фрезерных головках продольно-фрезерных станков 

шпиндель встраивается в пиноль (гильзу), подвижную в осевом направлении.
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[bookmark: page27]Шлицевой конец шпинделя входит в отверстие другой неподвижной гильзы, на которой устанавливается одно или несколько приводных зубчатых колес. Для пиноли требуется довольно много места, которое в вертикально-фрезерных станках образуют введением после конической передачи дополнительной одиночной цилиндрической передачи с передаточным отношением обычно 1:1.

В поперечно-строгальных и долбежных станках между выходным валом коробки скоростей и кулисным механизмом вводится одиночная цилиндрическая зубчатая передача внешнего зацепления с i = 1 / 5 ÷ 1 / 7 , в приводе планшайбы лоботокарного станка - внутреннего зацепления с i = 1 / 6 ÷ 1 / 12.

7. Для повышения плавности вращения шпинделя желательно, чтобы приводное зубчатое колесо было цилиндрическим косозубым и колесо наибольшего диаметра зубчатой передачи с наименьшим передаточным отношением в группе передач располагалось ближе к его передней опоре. 

8. В радиально- сверлильных, продольно-фрезерных и расточных станка шпиндельная бабка перемещается по направляющим, перпендикулярным к оси шпинделя, что требует уменьшения осевых размеров привода. Для этих целей на кинематической схеме располагают одиночные передачи среди групповых и используют связанные колеса, которые служат ведомыми в одной группе и ведущими - в последующей. Применение связанного колеса уменьшает общее число колес двух смежных групповых передач. Наличие одного связанного колеса в группе не вносит никаких кинематических ограничений; двух - ограничивается общее передаточное отношение двух смежных групп передач; трех -невозможно получить геометрический ряд частот вращения без перекрытия части ступеней скорости. В станках токарной группы желательно уменьшение радиальных и увеличение осевых размеров шпиндельной бабки, что обеспечивается соосным расположением на кинематической схеме осей валов смежных групп передач. 

9. Кинематическая схема оформляется в виде чертежа с изображенными на нем условными знаками [1] всех кинематических элементов, в том числе групповых передач, шкивов, муфт и т.д., и нанести обозначения: 

· валы обозначить римскими цифрами; 

· для каждого зубчатого колеса указать число зубьев, модуль и характер его соединения с валом: неподвижное в осевом направлений и жесткое относи тельно крутящего момента - колесо установлено на шпонке, шлицах или фиксировано с помощью штифта и т.д. (ставится знак "х" на оси вала), подвижное в осевом направлении и жесткое относительно крутящего момента –колесо установлено на шлицах или скользящей шпонке (наносится линия, параллельная оси вала), неподвижное в осевом направлении и свободное относительно крутящего момента - колесо установлено на подшипнике и фиксировано в осевом направлении (знак х ставится в месте расположения ступицы колеса) и т.д.; 

· рядом с обозначением приводного двигателя указать его мощность и номинальную частоту или частоты вращения выходного вала или диапазон изменения частоты вращения (если он имеет бесступенчатое регулирование); указать тип и порядковый номер муфт, диаметры шкивов и т.д. 




Примеры построения кинематических схем станков.

Кинематическая схема строится на основе структурной схемы, к элементам которой добавляется электродвигатель с элементом передачи крутящего момента от электродвигателя на 1 вал (упругая муфта или зубчатая передача или ременная передача) Обычно последний вал (станков токарной группы, горизонтально-фрезерного станка и т.п.) оформляется в виде шпинделя. На рис.2.2. показана структурная схема и кинематическая схема токарного станка.
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	Рис.2.2. Пример построения кинематической схемы главного привода токарного станка
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Рассчитаем значение КПД для схемы рис.2.2.б.
η = ηм × ηзп3 × ηп4  = 0,95×0,983×0,9954=0,88	(1.5)

Nэд = Nэ / η =2,8/0,88= 3,18=3,2[кВт]

Для станков сверлильной группы последний вал является полым, с шлицевой частью в начале отверстия вала. Пример построения кинематической схемы станков сверлильной группы приведен на рис.2.3 для варианта структуры Zv = 12 = 31 ×33 =9
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Рис.2.3. Примеры построения кинематической схемы главного привода сверлильного станка а) структурная схема; б) кинематическая схема с вариантом подсоединения
электродвигателя к 1 валу через упругую муфту М1 , б) кинематическая схема с вариантом подсоединения электродвигателя к 1 валу через зубчатую передачу z1; z2.

Для вертикально фрезерных и продольно фрезерных станков последний вал – шпиндель выполняется в виде конструкции, которая позволяет осуществлять перемещения в продольном направлении для настройки глубины фрезерования перед началом работы.
Для вертикально фрезерных станков, если основные элементы передачи выполнены в
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[bookmark: page31]горизонтальном направлении, необходимо добавить коническую зубчатую передачу и для получения возможности обработки заготовки размеров указанных в задании (для увеличения расстояния от оси шпинделя до станины) часто добавляют после конической еще одну зубчатую передачу. Пример кинематической схемы для Zv = 12 = 31 ×23 =6 на рис.2.4.
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Рис.2.4. Пример построения кинематической схемы главного привода вертикально фрезерного станка с вариантом подсоединения электродвигателя к 1 валу через упругую
муфту М1
2.5. Построение графика частот вращения привода.

Структурная сетка не дает фактических значений частот вращения валов и передаточных отношений зубчатых передач. Эту информацию получают из графика Частот вращения, для построения которого необходимо знать: знаменатель φ геометрического ряда частот вращения; промежуточные частоты вращения выходного вала
от n1 ≈ nнм до nz ≈ (1,15 ÷ 1,25) nнб,
выбранные из ряда предпочтительных чисел с учетом знаменателя φ; частоту вращения nд принятого приводного двигателя; полную кинематическую схему привода; структурную формулу привода. Нормальные ряды чисел для станкостроения приведены в таблице 2.2.

	Нормальные ряды чисел для станкостроения
	
	
	
	
	
	Таблица 2.2.

	Значения нормализированных частот вращения главного привода для =1,26
	
	
	

	n от 10 до 4000 об/мин
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	10
	12,5
	16
	20
	
	25
	31,5
	40
	
	50
	63
	80
	90
	100
	
	125
	160

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	200
	250
	315
	400
	
	500
	630
	800
	
	1000
	1250
	1600
	2000
	2500
	
	3150
	4000

	
	
	
	

	Значения нормализированных частот вращения главного привода для =1,41
	
	
	

	n от 11,2 до 4000 об/мин
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	11,2
	16
	22,4
	31,5
	
	45
	63
	90
	
	125
	180
	250
	355
	500
	
	710
	1000
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График частот вращения строится в следующей последовательности.

· На равных расстояниях проводят столько вертикальных линий, сколько валов в проектируемом приводе, включая вал двигателя. В верхней части графика пишут номера валов римскими цифрами как на кинематической схеме, а вал источника движения - цифрой. 

· На равных расстояниях проводят горизонтальные линии и присваивают им снизу вверх номиналы промежуточных частот вращения привода, начиная с n1 до n, равной или превышающей nд или n1 

· На полученной сетке намечают цепи передач по снижению частот вра щения с nд 
	до n1. Точки пересечения вертикальных и горизонтальных линий соединяют в
	16
	

	
	
	



[bookmark: page33]соответствии с принятым конструктивным и кинематическим вариантом привода. Следует помнить, что расстояние между горизонтальными линиями равно lg φ, а линия (далее луч), соединяющая две точки- на соседних валах, обозначает передачу с передаточным отношением I = φ±Х или φ°, где х --число интервалов Ig φ, пересекаемых лучем. Если луч отклоняется вверх, то передача является повышающей и х > 0, i = φ +х ; если вниз - понижающей и х< 0,i = φ Х ; для горизонтального луча х - 0, i = φ° = 1, т.е. частота вращения следующего соседнего вала не изменится. При построении графика частот вращения необходимо выполнять следующие рекомендации:

· построение графика частот вращения целесообразно начинать от шпи нделя (выходного вала) нанесением луча, характеризующего минимальное передаточное отношение последней переборной группы. Затем проводят луч минимального передаточного отношения предпоследней группы передач и т.д. Численные .'значения минимальных передаточных отношений увеличивать по мере удаления от шпинделя (выходного вала) к двигателю. Лучи передаточных отношений остальных передач переборных групп проводят в соответствии с принятым вариантом структурной формулы привода. На графике указываются значения передаточных отношений каждого луча в φ в соответствующей степени +х , -х или 0; 

· передаточные отношения должны находиться в пределах (0,25)1 / 4 ≤ [ i ] ≤ 2, т.е. 

число интервалов, пересекаемых лучем между вертикальными линиями не должно превышать значений -х ≤ Ig 41 / lg φ, + x ≤ Ig 2 / lg φ. Так как диапазон регулирования группы передач R пгр = imax / imin ≤ φ ∑ |х | = 8, то общее число лучей, пересекаемых лучем между вертикальными линиями, составит ∑ | X | = lg 8 / lg φ. Все вышесказанное приведено 

· таблице 2.3.: 
[image: ]
таблица 2.3.

	φ
	1,06
	1,12
	1.26
	1,41
	1.58
	1.78
	2.00

	
	
	
	
	
	
	
	

	+X
	12
	6
	3
	2
	1
	1
	1

	
	
	
	
	
	
	
	

	∑ |
	36
	18
	9
	6
	4
	3
	3

	
	
	
	
	
	
	
	

	-X
	24
	12
	6
	4
	3
	2
	2



В общем случае в любой группе передаточные отношения передач должны строиться по
закону геометрической прогрессии со знаменателем
φk = Rk - 1 × φ = φXk,	(28)

где Rk-1 - диапазон регулирования совокупности передач, кинематически включаемых ранее данной группы; Хк - характеристика группы, определяющая ряд передаточных отношений, т.е. порядок ее кинематического включения;

· для уменьшения крутящих моментов более высокие частоты вращения сообщаются промежуточным валам за счет использования больших по величине передаточных отношений между первыми валами привода и меньших - в последних передачах перед шпинделем или выходным валом. При этом следует контролировать окружные скорости зубчатых колес, чтобы они находились в пределах скоростей, соответствующих 8 ÷ 6 степеням точности колеса; 

· следует стремиться к уменьшению номенклатуры зубчатых колес, используемых в приводе, что достигается симметричным расположением лучей в поле одной группы передач и применением одинаковых передаточных отношений в различных группах передач; 

· для уменьшения радиальных размеров групповых передач кинематическим средством желательно использовать условие imax × imin = 1 или → 1; в графике частот вращения это условие сводится к симметричному расположению лучей в поле одной группы передач; 

· на графике указать значения передаточных отношений, соответствующих 
	каждому лучу и выраженных через φ или через отношения частот вращения валов,
	17



[bookmark: page35]которые они соединяют;  для реверсивных приводов график частот вращения строится только для основного
рабочего направления движения.

2.6. Пример построения графика частот вращения.

Для примера приведем порядок построения графика частот вращения для варианта структурной сетки (см. рис.2.2.) Zv=12=312326 nнб =2000 об/мин, nнм =160 об/мин,  =1,26.

Сетка графика частот вращения отличается от структурной сетки: а) добавлением слева столбца для показа передачи от электродвигателя до первого вала; б) в правом столбце вместо указания № передачи указывается ее численное значение в об/мин.
График рис.2.5.а начинаем строить от наименьшего значения частоты вращения колеса nк =160 об/мин. Учитывая что iнм  0,25 определим частоту вращения шестерни nш=160/0,25=640=(по стандартному ряду чисел 630 об/мин) проводим луч от значения nк

=160 об/мин. к значению nш=630 об/мин. Далее выберем n э.дв = 1500/об/мин характер передачи от электродвигателя до первого вала (например ременная передача) и определим iрем =

1600/1500 =1,066 где 1600 ближайшее к n э.дв частота вращения из стандартного ряда, и проводим луч из точки n э. дв = 1500об/мин до значения n = 1600об/мин. Следующим этапом построения будет построение Ра =3 трех лучей из точки n = 1600об/мин. Первый луч до точки наибольшей частоты вращения n = 2000об/мин., далее через промежутки =1 к точкам n = 1600об/мин и n = 1250об/мин. Далее проводим луч от n = 1250об/мин. к n = 630об/мин. Копируем лучи n 1250-630-160 и присоединяем к частотам 1600 и 2000 об/мин.(рис.2.5б.)
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Рис.2.4. Пример построения графика частот вращения.

Проводим лучи вала II к оставшимся точкам вала III (рис.2.5б.) Достраиваем график проводя по 2 (Рс=2) луча от 6 точек на валу III к 12 точкам на валу IV. Рассчитываем полученные передаточные отношения и обозначаем их на графике рис.2.5.г.
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[bookmark: page37]3. ПРОЧНОСТНОЙ РАСЧЕТ ЭЛЕМЕНТОВ ПРИВОДА

3.1. Определение чисел зубьев зубчатых колес

В станкостроении межосевые расстояния, суммы чисел зубьев сопряженных колёс, числа зубьев червячных колёс и модули нормализованы [2]. Допускается отклонение межосевого расстояния от нормализованного, если:

· необходимо иметь точные соотношения между угловыми и линейными смещениями кинематически связанных элементов( при нарезании резьбы и т.д.); 

· расстояние между осями изменяется (гитары сменных колёс и т.д.): 

· расстояние между осями определяется координатами мест обработки, например, в много шпиндельных коробках скоростей и т.д. 

При определении чисел зубьев исходные условия - неизменное межосевое расстояние и сумма зубьев и одинаковый модуль всех зубчатых колёс группы передач. Для некоррегироваиных зубчатых колёс справедливо соотношение 
	Z1 + Z1' = Z2 + Z2' = ….. = Zj + Zj' = 2Z0,
	(3.1)


где Zj и Zo' - соответственно числа зубьег ведущего и ведомого колеса рассматриваемой группы передач; 2Zo / Cos β - сумма чисел зубьев сопряжённых зубчатых колёс; j = 1, 2, 3,... - индекс передачи в группе; β - угол наклона зуба колеса на делительном цилиндре, градус.

Передаточные отношения зубчатых передач группы могут быть пред ставлены в виде отношения частоты вращения ведомого nвм и ведущего nвщ валов или чисел зубьев Zj и Zj' или знаменателя ряда φ в степени ±Xj, кратной числу lg φ, пересекаемых лучём при соединении ведущего и ведомого валов на графике частот вращения привода:
	ij = nвм / nвщ = Zj / Zj' = φ ±Xj
	(3.2)


Решая совместно уравнения (4.1 ) и (4.2 ), можно определить числа зубьев каждого колеса

	группы передач по выражениям:
	

	Zj = 2Zo × ij / (ij + 1) × Cos β; Zj' = 2Zo × ij / (ij + 1) × Cos β
	(3.3 )

	В предложенных выражениях неизвестной величиной остаётся сумма зубьев 2Zo

	группы передач. Существует несколько способов определения суммы зубьев
	



цилиндрических колес, одинаковой для всех передач с одинаковыми модулями в одной группе. При первом способе 2Zo группы передач должна быть не меньше суммы чисел зубьев либо понижающей передачи с наименьшим передаточным отношением, либо
	повышающей передачи с наибольшим передаточным отношением в группе. Если imax <

	(imin)-1, то выполняют первое условие, т.е.
	
	
	
	
	
	

	2Zo ≥ Zmin × (1 + 1 / imin) × Cos β;
	
	
	
	
	
	(3.4)
	

	если imax > (imin)-1, то должно быть соблюдено второе условие, т.е.
	
	
	

	2Zo ≥ Zmin × (1 + imax) × Cos β
	
	
	
	
	
	(3.5)
	

	Полученное значение 2Zo сравнивают с нормализованным и при необходимости

	округляют до ближайшей большей величины.
	
	
	
	
	

	Нормализованные значения 2Zo в групповой передаче
	Таблица3.1.
	
	

	m. мм
	1.5
	2.0
	2.5
	
	3.0
	(3.5)
	4.0
	5.0
	6.0
	10.0
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	2Zo
	(40)
	(45)
	48
	
	(40)
	60
	45
	(42)
	(40)
	(42)
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	48
	60
	60
	
	(50)
	120
	60
	48
	(45)
	(45)
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	60
	75
	72
	
	60
	
	75
	54
	(50)
	48
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	80
	90
	84
	
	70
	
	90
	60
	60
	54
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	100
	105
	96
	
	(80)
	
	105
	72
	70
	60
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	120
	120
	108
	
	30
	
	120
	84
	75
	(63)
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	120
	
	100
	
	
	90
	(80)
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	



Примечание. Размеры в скобках по возможности не применять.
При втором способе определения 2Zo в групповой передаче с наименьшим передаточным
	отношением принимают Zj = Zmin ≥ 17 (предпочтительнее 18 ÷ 24)
	
	

	2Zo сопряженных цилиндрических колёс и косыми зубьями [2]
	
	

	Затем по уравнению (3.2 ) определяют Zj' = Zj × imin , округляют до ближайшего
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[bookmark: page39]целого числа и по уравнению (3.1) считают 2Zo .
Полученную сумму зубьев 2Zo сравнивают с рекомендуемыми значениями (см. табл.3.1), округляют при необходимости и используют далее для определения чисел зубьев колёс остальных зубчатых передач группы из систем уравнений:
	Z1 + Z1' = 2Zo,   Z2 + Z2' = 2Zo,
	
	

	Z1 / Z1' = i1;
	Z2 / Z2'= i2;
	и т.д.
	(3.6 )

	Рассчитанные числа зубьев Z1
	и Z1', Z2
	и Z2' и т.д. зубчатых колёс округляют до

	ближайшего целого числа так, чтобы относительная погрешность ∆i передаточного

	отношения i1, i2
	и т.д. не превышала допустимой величины

	[ ∆i ] = ± 10.( φ- 1 )%
	
	(3.7)



Если погрешность ∆i превышает допустимое значение, то принимают другое значение Zmin и повторяют расчёт чисел зубьев по вышеприведенной методике. Расчёт чисел зубьев с изменением Zmin повторяют до тех пор, пока погрешность ∆i не окажется в пределах допустимых значений.

Аналогичный порядок расчёта чисел зубьев проводят для других групповых передач привода, соблюдая при этом такие условия как:

 отсутствие подрезания ножки зуба зубчатых колёс без модификации (коррекции), что достигается назначением минимального числа зубьев колеса Zmin ≥ 17 ÷ 24 для прямозубых и Zmin ≥ 12 ÷ 14 для косозубых колёс;

 ограничение суммы зубьев зубчатых передач в пределах 2Zo <100 ÷ 120, в противном случае чрезмерно увеличатся габариты привода.

При наличии в приводе связанного колеса приведенный выше порядок расчета для второй группы передач неприемлем. Прежде всего, следует выбрать его место расположения в при-воде. Так, если группа состоит из трёх передач, то связанное колесо должно входить в те передачи, которые имеют средние значения передаточных отношений в своих группах. Если в первой группе имеются передаточные отношения i1 > i2 > i3 , а во второй группе i4 > i5 > i6, то связанное колесо должно входить в первой группе в передачу с i2, во второй -в передачу с
i5.
Числа зубьев связанного колеса как ведомого первой группы определится
Zj'1 = 2Z0 1 / [(1 + ij) -1 × Cos β
а как ведущего колеса второй группы
Zj'11 = 2Z0 11 × ij 11 / [(1 + ij 11) -1 × Cos β
Приравнивая второе выражение к первому, находим
	2Zo11 = [2Zo1 × (1 + ij 11)] / [(1 + ij 1) × ij 11]
	(3.8 )


Зная 2Zo 11, определим числа зубьев колёс второй группы передач. Округление рассчитанных чисел зубьев до целых чисел сопровождается погрешностями передаточных отношений, но они не должны превышать допускаемых значений по выражению (3.7).

При определении чисел зубьев одиночной передачи расчёт сводится к назначению Zmin = Zj и определению по выражениям (4.3) Zj' и по (4.1) - 2Zo. При определении чисел зубьев колёс рекомендуется следующее: - не следует принимать слишком малые значения чисел зубьев, так как при небольшом модуле диаметры колёс могут оказаться такими, что их будет трудно или даже невозможно посадить на вал. В связи с этим большие значения

Zmin 20 24 следует принимать в группе передач, следующая в порядке конструктивного исполнения непосредственно за двигателем; по мере удаления от двигателя - меньшие значения Zmin 18 20

· не следует применять зубчатые колеса диаметром D > 280 ÷ 340мм. Хотя они работают более плавно и с меньшим износом, но при этом увеличиваются габариты привода и на высоких частотах вращения могут получиться недопустимо высокие окружные скорости. Высокие скорости требуют снижения шероховатости поверхности зубьев и повышения точности обработки колес, что приведёт к повышению себестоимости изготовления изделия; 

· следует по возможности использовать нормализованные значения сумм чисел зубьев 
· межосевых расстояний. 
	После расчета чисел зубьев необходимо указать их на кинематической схеме.
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[bookmark: page41]4.2. Выбор материала зубчатых колес и допускаемых напряжений.

Выбор материала зубчатых колес подчиняется требованиям обеспечения необходимой несущей способности зубчатой передачи, лимитируемой стойкостью поверхностных слоев материала зубьев против выкрашивания, абра зивного износа и заедания и прочностью зубьев на изгиб. С повышением несущей способности снижается масса и габаритные размеры зубчатой передачи. В соответствии с этими критериями работоспособности основными материалами для зубчатых колес и единственными для тяжелонагруженных передач являются термически обрабатываемые стали, реже применяются чугуны и пластмассы. В серийном и массовом производствах высокие значения твердости поверхностных слоев зубьев (контактная прочность) достигаются термическими (поверхностной и объемной закалкой с низким отпуском) и химико - термическими (цементацией, нитроцементацией, азотированием и др.) методами обработки стали; в условиях мелкосерийного и единичного производства -применяют улучшаемые стали.

Улучшение (закалка с высоким отпуском) используется в основном для передач, к

габаритным размерам и массе которых не предъявляются высокие требования, и когда контактная прочность (НВ < 350) зацепления не оказывает влияния на размеры проектируемого привода. В качестве материалов применяют углеродистые и легированные стали с содержанием углерода 0,35 ÷ 0,5% (сталь 40, 45, 50, 40Х, 35ХМ и др.). Чистовое нарезание зубьев улучшаемых колес выполняют после термообработки, что облегчает их изготовление, в частности исключается операция шлифования, обеспечивается высокая точность, блок зубчатых колес может быть изготовлен из цельного куска металла и зубья колес из улучшаемых сталей хорошо прирабатываются.

Поверхностная закалка применяется для колес малых и средних размеров преимущественно с нагревом токами высокой частоты, а для крупных - с нагревом газовой (ацетиленовой) горелкой, так как установки для нагрева т.в.ч. получаются слишком мощными и габаритными. Поверхностная закалка с последующим отпуском и охлаждением в масле или воде применяется для сталей с содержанием углерода в пределах 0,35 ÷ 0,6% (стали марок 40Х, 40ХН: 45ХН, 35ХМ, 35ХГСА и др.). Для получения твердости сердцевины НВ > 260 зубчатые колеса больших размеров изготавливают из сталей марок 35ХНМ, 40ХШМА, 38ХНЗМА и др. Так как нагреву подвергаются тонкие поверхностные слои зубьев, то при закалке не возникает значительных деформаций зубчатых колес, припуски под последующее шлифование невелики, зубчатые колеса со степенью точности ниже 7-ой можно не подвергать дополнительной обработке, толщина закаленного слоя составляет (0,25 ÷ 0,4) × m, а твердость поверхностного слоя достигает HRC 48 ÷ 62. При нагреве т.в.ч. в кольцевом конддукторе (при m < 3мм) закаленный слой должен охватывать всю высоту зуба и часть обода, прилегающего к зубьям на глубину (0,1 ÷ l)-m, чтобы термообработать выкружки зубьев.

Объемная закалка с низким отпуском применяется для зубчатых колес из сталей с содержанием углерода 0,4 ÷ 0,55% (стали марок 40Х, 40ХН, 40ХФА и др.). Здесь при высокой твердости поверхности (HRC 45 ÷ 55) сердцевины зубьев не сохраняются вязкими, при большом разбросе значений предела выносливости зубья имеют низкое сопротивление ударным нагрузкам и неизбежны значительные искажения формы зубьев. Поэтому объемную закалку применяют для малоответственных зубчатых передач.

Цементация- это науглероживание поверхностных слоев с последующей закалкой и низким отпуском до твердости HRC 56 ÷ 62 на поверхности и HRC 32 ÷ 45 сердцевины зуба; обеспечивается наибольшая несущая способность зубчатых передач, изготовленных из легированных сталей с содержанием углерода 0,12 ÷ 0,3%. Для m < 20мм диффузный слой достигает толщины (0,28 × m - 0,007 × m2) ± 0,2. Зубья получают значительные искажения формы, поэтому для повышения несущей способности и снижения разброса предельных
нагрузок зубчатые колеса шлифуются. При шлифовании только боковых поверхностей
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[bookmark: page43]зубьев на переходных участках и в выкружках впадин зубьев могут возникнуть вредные напряжения растяжения, а также концентрация напряжений в местах выхода шлифовального круга. Эти последствия в некоторой степени могут быть ком пенсированы последующей обдувкой выкружки дробью или нарезанием зубьев специальными фрезами с протуберанцем, который формирует выкружку таким образом, что она исключается из обработки в процессе удаления припуска с боковых поверхностей зубьев.

Нитроцеменгпацш(газовое цианирование) - одновременное насыщение поверхностных слоев углеродом и азотом с последующей закалкой и низким отпуском до твердости HRC 57-63. Термообработке подвергаются зубчатые колеса из среднеуглеродистых сталей 20Х, 35Х, 25ХШ, 25ХГТ и др. Толщина упрочненного слоя составляет (0,13 ÷ 0,2)-т, но не более 1,2мм; искажение формы зубьев существенно ниже, чем при цементации.

Азотирование (насыщение поверхностного спая азотом) обеспечивает особо высокую твердость (до HRC 65) и износостойкость поверхностных слоев зубьев зубчатых колес из сталей марок 38ХМЮА, 30Х2Н2ВФА и Др. Искажения формы значительно меньше, чем при других видах поверхностных упрочнений. Азотирование используют в случае невозможности или затруднений отделочных операций, например для зубчатых колес с внутренним зацеплением. Толщина азотированного слоя составляет 0,2 ÷ 0,5мм. С увеличением диаметра зубчатых колес допускаемые контактные напряжения уменьшаются из-за возможности развития подслойных усталостных трещин. В этом отношении азотирование существенно уступает цементации, при которой подслойные разрушения начинаются при значительно больших нагрузках вследствие большей толщины упрочненного слоя, более равномерного распределения твердости в нём и более высокой твердости сердцевины.

В таблице 3.2. приведены пределы контактной σHo прочности и изгибной σFo выносливости некоторых распространённых марок конструкционных сталей, используемых в машиностроении для изготовления зубчатых колёс, валов, червяков и т.п.


Пределы контактной σHo прочности и изгибной σFo выносливости некоторых
	распространённых марок конструкционных сталей
	Таблица 3.2

	Материал (сталь)
	HRC зубьев
	Т.О.
	σHo / σFo

	
	
	
	

	40, 45, 50ХН, 35ХМ и др.
	НВ = 180 ÷ 350
	Улучшение
	2НВ + 70

	
	
	
	

	40Х, 50ХН, 35ХМи др.
	45 ÷ 55 / 40 ÷ 50
	ОЗ + НО
	(17HRC + 100) / 600

	
	
	
	

	40Х, 40ХН, 50ХМА и др.
	48 ÷ 55 / 25 ÷ 35
	ПЗ + НО
	(17HRC + 200) / 600

	
	
	
	

	60Х, 60ХВ, 50ХН и др.
	54 ÷ 60/ 25 ÷ 35
	ПЗ + НО
	(17HRC + 200) / 700

	
	
	
	

	20Х, 20ХН2М, 12ХН2
	57 ÷ 63 / 32 ÷ 45
	Ц + З + НО
	23HRC / 950

	
	
	
	

	18ХГТ, 30ХГТ и др.
	57 ÷ 63 / 32 ÷ 45
	Ц + З + НО
	23HRC / 800

	
	
	
	

	40Х, 18ХГТ, 25ХГТ и др.
	57 ÷ 63 / 32 ÷ 45
	НЦ + З + НО
	23HRC / 750

	
	
	
	

	40ХФА, 38ХМЮА и др.
	HV 650 / 24 ÷ 40
	А + З + НО
	1050 / (18HRC + 50)

	
	
	
	



Т.О. - термообработка, ОЗ - объёмная закалка, ПО - поверхностная закалка,Ц-цементация,НЦ-нитроцементация,А-азотирование,3-закалка,КО-низкийотпуск.

Допускаемые контактные напряжения для материала наиболее нагруженного зубчатого колеса (шестерни) определяют по формуле:
[σH] = ZR × Zv  KHL  (σHo / SH),	(3.9 )

где σHo - предел контактной выносливости поверхности зубьев, соответствующий базовому числу циклов напряжений (см.выше);

SH - допускаемый коэффициент запаса прочности: SH = 1,1- зубчатое колесо
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[bookmark: page45]подвергается улучшению и объёмной закалке; SH = 1,2 - подвергается поверхностной закалке, цементации, нитроцементаиии или азотированию;
ZR - коэффициент, учитывающий шероховатость поверхности зубьев: при Ra ≤ 1,25 мкм ZR
= 1, при Ra=2,5 ÷ 1,25 мкм ZR = 0,95, при Ra = 40 ÷ 10 мкм ZR = 0,9;

Zv - коэффициент, учитывающий влияние окружной скорости на расчетной частоте вращения, м/с: при НВ < 350 Zv = 0,85 V0.1, при НВ > 350 Zv = 0,925 V0'05; если V < 5м/с, то
рекомендуется принимать KHL = 1;

KHL. - коэффициент долговечности. Так как зубчатые колеса коробок скоростей относятся к категории длительно работающих.т.е. эквивалентное число циклов NHE больше базового числа циклов NHO перемены напряжений, то можно принимать KHL = 1.

Допускаемые напряжения изгиба для материала наиболее нагруженного зубчатого колеса (шестерни) группы передач определяют по формуле:
[σF] = KFL × KFC × (σFo / SF)	(3.10)

где σFo - предел изгибной выносливости, соответствующий базовому числу циклов перемены напряжений NFo =4 × 10б ;
SF - допускаемый коэффициент запаса изгибной прочности: SF = 1,7;
KFL - коэффициент долговечности. KFL = 1, так как зубчатые передачи относятся к категории длительно работающих;

KFC - коэффициент, учитывающий влияние реверсивности нагрузки: для нереверсивных передач KFC = 1, для реверсивных - KFC = 0,8 при твердости зубьев НВ > 350, KFC = 0,7 при НВ
< 350.

Наиболее нагруженным зубчатым колесом группы передач считается ведущее колесо групповой передачи с наименьшим числом зубьев, участвующее в передаче полной мощности двигателя.

4.3. Расчет модулей зубчатых передач.

Модуль зубчатых колес вычисляется для каждой одиночной передачи и для одной из наиболее нагруженной передачи каждой группы передач. Модуль других передач группы принимается равным модулю наиболее нагруженной передачи.

При наличии связанного колеса модуль в смежных группах должен быть одинаковым. В этом случае его рассчитывают для той группы передач, в которой расчетная частота вращения наиболее нагруженного колеса ниже и, следовательно, оно является наиболее нагруженным. Так как выносливость активных поверхностей зубьев (контактная прочность) является основным критерием прочности колеса, то модуль рассчитывается по формуле, вытекающей из известного уравнения Герца. Но для зубчатых колес приводов станков расчёт модуля имеет некоторые особенности, отличающие его от методики расчёта, применяемой для редукторов общего назначения.

Во-первых, в кинематике станков для расчета кинематических цепей прочно утвердилось использование передаточных отношений кинематических пар, а не передаточных чисел. Передаточное число u - это отношение числа зубьев большего колеса
	Zk к числу зубьев меньшего колеса Zш (шестерни), а передаточное отношение
	i
	-
	чисел

	зубьев ведущего Zвщ колеса к числу зубьев ведомого ZВМ , т.е. u = ZК / ZШ;
	i
	=
	Zвщ  /

	ZВМ –
	
	
	



Числовое значение передаточного числа всегда больше единицы, а передаточного отношения- может быть больше единицы (повышающая передача) и меньше единицы (понижающая передача). Поэтому при расчете модуля здесь используется передаточное отношение.

Во-вторых, передаточные отношения передач, числа зубьев всех колёс и сумма зубьев каждой группы передач определены по графику частот вращения ещё до расчёта модуля. Это позволяет вывести формулу для расчёта модуля группы без предварительного нахождения межосевого расстояния или диаметра делительной окружности наиболее нагруженного колеса.

В-третьих, для изменения частоты вращения исполнительного органа в приводе станков
широко применяют скользящие блоки зубчатых колёс, в связи с чем важное значение
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[bookmark: page47]приобретает ширина зубчатых колес. Поэтому для уменьшения осевых габаритов привода ширину b зубчатых колёс ограничивают условием b = Ψm × m, где Ψm = 6 ÷ 12 для прямозубых Ψm = 10 ÷ 20 для косозубых цилиндрических колёс.

B-четвёртых, ввиду большого разнообразия и сложности приводов металлорежущих станков в коробках скоростей допускаются любые нестандартные значения межосевых расстояний.
Учитывая	вышеприведенные    особенности    приводов    станков    формула    для
	проектировочного расчета модуля зубчатого колеса примет вид:
	

	m ≥ (Kd / Zвщ) {[KHβ × (Zвщ ± Zвм) imin  Tp ] / (Ψm  Cos β σH2)}1 / 3,
	(3.11)



где знак "+" относится к внешнему зацеплению,"-" - к внутреннему;
Kd - коэффициент, учитывающий механические свойства материала и форму боковых поверхностей зубьев: Kd - 716 (МПа)1/ 3 для прямозубых и Kd =642 (МПа)1/ 3 для косозубых цилиндрических колёс из стали;

Zвщ, ZВМ - числа зубьев ведущего и ведомого колеса соответственно той передачи, которая имеет минимальное передаточное отношение imin в группе;
Ψm - коэффициент ширины зуба колеса относительно модуля (см.выше);

KHβ - коэффициент, учитывающий влияние перекоса валов. Выбирается в зависимости от расположения зубчатых колес относительно опор, твердости материала и коэффициента Ψba ширины зуба колеса относительно межосевого расстояния
Ψba = Ψm Cos β / (Zвщ + ZВМ) по таблице 3.3.
	Коэффициент KHB учитывающий влияние перекоса валов
	
	Таблица 3.3.

	
	KHB     при расположении
	зубчатых колес относительно опор
	

	Ψba
	Симметричном
	несимметричном
	консольном
	

	
	HB ≤ 350
	HB ≥ 350
	HB ≤ 350
	HB ≥ 350
	HB ≤ 350
	HB ≥ 350

	0.2
	1.00
	1.02
	1.03
	1.04
	1.16
	1.22

	0.4
	1.03
	1.04
	1.06
	1.07
	1.35
	1.43

	0.6
	1.04
	1.05
	1.08
	1.14
	1.55
	1.67

	0.8
	1.06
	1.08
	1.12
	1.20
	1.90
	2.00

	1.0
	1.10
	1.12
	1.15
	1.27
	2.30
	2.35


σH- допускаемое контактное напряжение, МПа;

β - угол наклона зуба на делительном цилиндре, градус; Тр - расчетный крутящий момент на ведущем валу рассчитывается по формуле 3.12;
ТР = ( 9740 × Кn' × Кn" × Nэд × η) / nр ;	(3.12)
Где: Nэд - номинальная мощность электродвигателя, выбранного из справочника в соответствии с расчетным значением мощности резания, кВт;
Кn'- коэффициент перегрузки во время резания, если обработка на станке носит повтор но-переменный характер; учитывает кратковременные перегрузки электродвигателя, сопровождающиеся сравнительно большими перерывами в работе. Такой режим характерен для сверлильных станков (Кn' = 1,3), для других станков Кn' = 1;
Кn" - коэффициент перегрузки во время пуска и торможения или при

ударном характере процесса резания. Величина коэффициента перегрузки К n" зависит от характера соединения электродвигателя с входным валом коробки скоростей: через упругий или жёсткий элемент. Значения Кn" приведены в таблице 3.4.
	Величина коэффициента перегрузки Кn"
	таблица 3.4.
	

	Металлорежущие
	Значение коэффициента Кn" при пуске
	

	
	через упругую муфту или
	непосредственно от
	

	станки
	
	
	

	
	ременную передачу
	электродвигателя
	

	
	
	
	

	Токарные и
	1,2
	1,3
	

	сверлильные
	
	
	

	
	
	
	

	Фрезерные и
	1,4
	1,5
	

	строгальные
	
	
	

	
	
	
	


η - коэффициент полезного действия предыдущей части привода, включая входной вал и
	зубчатую передачу рассматриваемой 1руппы:
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[bookmark: page49]пр - расчетная частота вращения, мин-1, групповой передачи привода, в качестве которой принимается наименьшая частота вращения ведущего вала.

Однако, анализ статистических данных, полученных при обследовании факти ческой загрузки станков общего назначения, показывает, что в нижней четвер ти и даже трети общего диапазона регулирования RE привода полная мощность не используется. Поэтому для станков общего назначения целесообразно разрабатывать привод с комбинированным регулированием, когда от минимальной до некоторой условной частоты вращения

nP = [(Rn)1 / 4 ÷ (Rn)1 / 3}nmin обеспечивается регулирование с постоянным моментом, а выше - регулирование с постоянной мощностью. В связи с этим значение максимального крутящего момента , по которому ведут силовой расчет привода, существенно уменьшается. Более точное значение nр, выше которой используется полная мощность привода, может быть найдена на основе анализа технологических процессов обработки деталей на проектируемом станке.

Полученное расчетом значение модуля округляют до ближайшей стан дартной величины, отдавая предпочтение первому ряду:

	Ряды
	Стандартные значения модуля m [мм] зубчатых колес

	1-й
	1,0 1,25 1,5 2,0 2,5 2,0 4,0 5,0 6,0 8,0 10,0

	2-й
	1,375 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7,0 9,0



Приняв стандартное значение модуля зубчатых колес, следует проверить габариты привода по условию минимальности:
Dk max = (m × Zk max ) / Cos β × Dra6 = 270 ÷ 320мм,

где Dkmax - наибольший диаметр колеса в рассчитываемой группе, мм; Zk max – наибольшее число зубьев колеса в группе;
Dra6 - диаметр колеса, допустимый с точки зрения габаритов привода, мм. Указанной проверке не подвергаются одиночные передачи, располо женные вне

коробки скоростей, например последние передачи привода стола токарно-карусельного станка или кулисы поперечно-строгального станка, в котором диаметр ведомого колеса определяется габаритами всего станка, а не привода. Если условие минимальности габаритов не соблюдается, то следует использовать материал зубчатых колёс более высокой твердости с соответствующей для него термической обработкой, вычислить модуль с последующим округлением его до ближайшего стандартного, сделать проверку выполнения условия (48) и так до тех пор пока не получим допустимые размеры зубчатых колёс группы передач.

Определив модуль зубчатых колес всех групп привода, рассчитывают размеры передач и действующие в них силы, выполняют проверочный расчёт наиболее нагруженного колеса на усталостную прочность по контактным напряжениям и по напряжениям на изгиб. Если рассчитанные фактические напряжения оказываются меньше допускаемых, то найденное значение модуля принимается как окончательная величина; если же напряжения больше допускаемых, то принимаются меры по увеличению прочности зубчатых колёс, например, использованием более прочного материала для их изготовления, увеличением ширины или числа зубьев колёс. Затем определяется новое значение модуля, проверяется условие (48) и выполняется проверочный расчет на прочность и так до тех пор, пока рассчитанные фактические значения напряжений не будут меньше допускаемых.

4.4. Определение степени точности и размеров зубчатых колёс

Повышение точности зацепления, т.е. уменьшение погрешностей шага, профиля и направления зубьев, приводит к более равномерному распределению удельных контактных нагрузок и снижению дополнительных динамических нагрузок в зацеплении. Так как эти нагрузки пропорциональны окружной скорости зубчатых колёс, то чтобы избежать завышения массы и габаритных размеров передач из-за них, с ростом окружной скорости назначают более высокие степени точности передач. С этой целью для каждой

	зубчатой передачи группы определяют окружную скорость по формуле
	

	V = π × d × n ! (60 × 1000) ≤ [ V ], м/с,
	(3.13)

	и назначают степень точности зубчатых колёс, учитывая [ V ] в м/с.
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	[ v ] м / с для силовых передач
	

	Степень точности колеса
	Цилиндрическая передача
	Коническая передача

	
	β = 0
	
	β ≠ 0
	β = 0
	
	β ≠ 0

	> 5 - ой
	> 15
	
	> 30
	> 12
	
	> 20

	6 - я
	до 15
	
	до 30
	до 12
	
	до 20

	7 - я
	до 10
	
	до 15
	до 8
	
	до 10

	8 - я
	до 6
	
	до 10
	до 4
	
	до 7



Примечание: частоту вращения n определить по графику частот вращения.

Размеры зубчатых колёс определяют, используя ранее рассчитанные значения модуля m, чисел зубьев Zj и суммы зубьев 2Zo для групп передач:

 в приводах станков рабочая ширина зубчатого венца принимается одинаковой как для ведущего., так и для ведомого зубчатого колеса, мм:

	b = Ψm × m ;
	(3.14)



· делительный диаметр d, диаметр выступов de и впадин di, мм: 
	d = m × Z / Cos β; de = m × (Z + 2) / Cos β; di = m × (Z - 2,5) / Cos β;
	(3.15)

	- межосевое расстояние aw в мм : aw = m  (Zвщ + ZВМ) / (2-Cos β);
	(3.16)



- диаметр вала, необходимый для выполнения его эскиза и последующего расчета на прочность, определяют с помощью эмпирических зависимостей или условного расчета на кручение. Последнее используют в случае отсутствия надежных эмпирических зависимостей в применении к данному узлу и машине. Эту форму расчёта выбирают ещё и потому, что не определены размеры вала по длине и не могут быть вычислены изгибающие моменты.

	Из условия прочности вала на кручение
	

	ТР ≤ Wp × [ τ ] = π × d3 × [τ ] / 16 ≈ 0,2 × d3 × [τ ]
	

	определяют диаметр вала d под внутреннее кольцо подшипника качения в мм:
	

	d ≥ 6,3(Tp)⅓
	(3.17)

	где Wp - полярный момент сопротивления, мм3;
	


Тр - расчетный крутящий момент на валу, Н- м; [ τ ] - допускаемое напряжение на кручение, МПа. Так как в расчете не учитываются

напряжения на изгиб, то допускаемые напряжения на кручение выбирают сильно заниженными, обычно [τ ] ≈ 20 МПа.

Полученное расчетное значение диаметра вала округляют до ближайшего как правило большего значения, кратного 5, что обуславливается кратностью 5 внутреннего диаметра большинства подшипников качения общего назначения; при округлении в меньшую сторону - следует рассчитать вал на прочность.

4.5. Расчетная нагрузка в цилиндрических передачах


Для расчета зубьев, валов и их опор необходимо знание сил, действую щие в цилиндрических передачах, и их составляющие. Выбираем систему координат с началом в полюсе зацепления посередине ширины венца: ось X направлена вдоль окружной скорости, ось Y - перпендикулярно окружной скорости вдоль радиуса колеса и ось Z - вдоль оси зубчатого колеса. Составляющие силы, действующие на делительных цилиндрах в некоррегированных зацеплениях или в зацеплениях с высотной коррекцией зубчатых колёс, определяются по следующим выражениям:
	
	окружная составляющая силы Ft ном для зубчатых колёс всех типов, Н:
	

	Ft ном = 2 × 103.T / d;
	(3.18),

	
	радиальная Fy и осевая Fz составляющие силы, Н:
	

	при β =0 Fy = Ft ном × tg α, Fz = 0; при β ≠ 0 Fy = Ft ном × tg α, Fz = Ft ном × tg β,
	(3.19)

	где Т - передаваемый момент, Н × м; d - делительный диаметр, мм.
	



Расчет зубчатых передач на прочность следует начинать с определения расчетной   26

[bookmark: page53]нагрузки. В технических расчетах расчетная нагрузка обычно определяют умножением номинальной нагрузки Ft ном на коэффициент нагрузки К:

	Ft = Ft ном × К = Ft ном × Кa × Kv × Kβ × Kα
	(3.20)


К о э ф ф и ц и е н т Ка внешней динамической нагрузки учитывает силовые воздействия, выявляемые на основе анализа экспериментальных данных или решения задач динамики машин вместе с двигателями, исполнительными механизмами или другими совместно работающими машинами. При равномерном режиме работы машины и, следовательно, равномерном режиме нагружения двигателя он принимается равным Ка = 1 и в расчетных формулах не приводится; Kv - коэффициент внутренней динамической нагрузки, учитывающий влияние скорости движения; Кβ - коэффициент концентрации или неравномерности нагрузки по длине контактной линии, учитывающий влияние изменения истинного угла наклона зуба на делительном цилиндре; Кα. - коэффициент, распределения нагрузки между зубьями.

Кроме указанных индексов при коэффициентах предусматривается индекс "Н" у коэффициентов, относящиеся к расчётам на контактную прочность, а индекс "F" - у коэффициентов к расчётам на изгиб. Эти индексы пишутся первыми, например KHV , KFV . Тогда выражение для определения расчетной нагрузки запишется при расчете на контактную прочность в виде

	FHt = Ft ном  КHβ  КHα  KHv ,
	(3.21)

	при расчете на изгиб в виде
	

	FFt = Ft ном  KFβ  KFα  KRv.
	(3.22)


К о э ф ф и ц и е н т Kv динамической нагрузки определяется для расчётов на контактную
	прочность и на изгиб по следующим зависимостям:
	

	KHV= 1 + bw × W Hv / Ft ном; KFV = 1 + bw × WFv / Ft ном
	(3.23)

	где bw - ширина зуба зубчатого колеса, мм;
	


WHV ,WFV - эффективная динамическая нагрузка на .единицу ширины (удельная динамическая нагрузка) для расчета соответственно на контактную прочность и на изгиб, Н/мм:
	WHV = σH × qo × V × (aw  i)1/2; WFV = SF  × qo × V × (aw × i)1/ 2 ;
	(3.24)


σH, σF - коэффициенты, учитывающие влияние угла наклона зуба на делительной окружности, модификацию головки зуба, приработку и специфику влияния динамических нагрузок на прочность, увеличенные против данных в приложении к ГОСТ 21354-87, но более приближённые к рекомендациям ИСО:
	Вид зубьев
	HB зубьев
	σH
	σF

	Прямые (β = 0)
	≤ 350 / ≥ 350
	0,1 / 0,2
	0,2 / 0,2

	Косые (β ≠ 0)
	≤ 350 / ≥ 350
	0,04 / 0,08
	0,15 / 0,15



Примечание, В числителе приведены значения для незакалённых, в знаменателе - для закаленных зубьев обоих или одного зубчатого колеса пары.

qo - приближённое выражение влияния ошибки шагов зацепления:
qo ≈ ( nст - 2 ) , nст =4 ÷ 8 - степень точности колеса; (3.25) V - окружная скорость, м/с;

aw - межосевое расстояние, м.

При твердости зубьев Н ≥ HRC 55 коэффициенты KHV И KFV следующие:

	nрасч мин-1
	до 1000
	1000 ÷ 2000
	2000 ÷ 3500

	
	
	
	

	Khv / KFv при β = 0
	1,08 / 1,10
	1,10 / 1,12
	1,14 / 1,16

	Khv / KFv при β ≠ 0
	1,04 / 1,05
	1,04 / 1,06
	1,06 / 1,07


К о Э ф ф и ц и е н т Кβ концентрации или неравномерности нагрузки по длине контактной линии учитывает влияние упругих деформаций валов, упругих смешений и износа подшипников, перекоса сопряжённых зубчатых колёс друг относительно друга из-за погрешностей их изготовления и монтажа. Величину коэффициента КFβ определили ранее
	(см. стр. 54), а коэффициента КHβ оценивают по зависимости:
	27
	

	
	
	



[bookmark: page55]где Nf - показатель степени, выбираемый в зависимости от Ψm:

	Ψm = bw / m
	4
	7
	10
	20
	40

	
	
	
	
	
	

	Nf при β = 0
	0.71
	0.83
	0.85
	0,94
	0.97

	
	
	
	
	
	

	Nf при β ≠ 0
	0.57
	0.73
	0.81
	0.90
	0,95

	
	
	
	
	
	



К о э ф ф и ц и е н т Кα учитывает распределение нагрузки между зубьями в связи с погрешностями изготовления. Для зубчатых колёс с nст 5 ÷ 9 коэффициент Кнα определяют по
зависимостям линейной интерполяции:
Кнα = 1 + 0,25 × (nст - 5) × ( l / Zc2 – l )	(3.26)

При расчётах на изгибную прочность влияние погрешностей изготовления на распределение нагрузки между зубьями такое же, как и в расчётах на контактную
прочность, т.е. KFα = Кна .

4.6.Проверочный расчёт зубьев на усталостную прочность по контактным напряжениям.

Проверочный расчёт на прочность активных поверхностей зубьев состо ит в определении фактического контактного напряжения он по формуле:
	σH = ZH × ZE × Za × [WHt × ( 1 ± imin ) / dBД )1/ 2 ≤ [ σ H ]; d в мм,
	(3.27)
	

	где ZH -коэффициент, учитывающий форму зуба. При угле профиля исходного контура α =
	

	20° в передачах без смещения и при коэффициентах смещения X1 +X2 = 0 коэффициент ZH =
	

	2,5; в иных случаях ZH = 1,77 × (Cos β )1/2.
	
	
	

	ZE - коэффициент, учитывающий механические свойства материалов ведущего и ведомого
	

	колеса. Для стальных зубчатых колес с модулем упругости
	
	

	Евщ = Евм = 2.1 × 103 МПа, коэффициенте Пуассона µвщ = µвм = 0,3 имеем ZE = 192 МПа;
	

	ZЕ – коэффициент влияния суммарной длинны контактных линий:
	
	

	1/ 2
	; при β ≠ О ZЕ = (1 / εа)
	1/ 2
	(3.28)
	

	при β = 0 ZЕ = [( 4 - εа ) / 3]
	
	;
	
	

	εа - коэффициент торцового перекрытия:
	
	
	

	εа = 0,95 - 1,6 (1 / ZВЩ + 1 / ZBM ) ( Cos β + Cos2 β );
	
	329)
	

	WHt - удельная окружная сила , Н/мм:
	
	
	

	WHt — FHt  / bw , где bw в мм ;
	
	
	(3.30)
	


FHt - расчётная нагрузка в зацеплении при расчётах на контактную прочность поверхности зуба - см. уравнение (57), H.

4.7. Проверочный расчёт зубьев на усталостную прочность по напряжениям изгиба

Расчёт зубьев наиболее нагруженного колеса заключается в определении фактического напряжения изгиба σF по формуле:

	σF = YF × Yε × Yβ × WFt / m ≤ [σF ]; m в мм.
	
	
	
	(3.31)

	где YF - коэффициент формы зуба:
	
	
	
	
	

	Z / Cos3 β
	17
	
	20
	25
	
	30
	40
	≥ 50

	YF
	4.30
	
	4.12
	3.96
	
	3.85
	3.75
	3.73

	Для промежуточных значений Z / Cos3 β YF определять методом интерполяции.

	Yε - коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев:
	
	

	при β = 0 Yε = [( 4 - εа ) / З] 1/ 2 ; при β ≠ 0
	Yε = εа -1;
	
	(3.32)

	Yβ коэффициент, учитывающий наклон зуба к основанию:
	
	

	при β = 0 Yβ = 1; при β ≠ 0 Yβ = 1 – βo / 140 ≥ 0,7;
	
	(3.33)

	WFt- удельная расчётная окружная сила, Н/мм:
	
	

	WFt = FFt / bw; bw
	в мм;
	
	
	
	
	


FFt - расчетная нагрузка в зацеплении при расчётах по напряжениям на изгиб - см. уравнение (3.21).
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