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Тема проекта: механизм линейных перемещений.
Техническое задание: разработать конструкцию механизма линейных перемещений по предложенной схеме в соответствии с заданным вариантом.

Задание №8, вариант 5.

Дано:

Сила на выходном звене F [Н]
450

Скорость движения выходного звена V [м/с]
0,016

Ход выходного звена S[мм]
65

Диаметр и шаг винта выходной пары d/p [мм]
12/3

Тип предохранительной муфты
Шариковая

Тип электродвигателя
Серии ДАТ

Число заходов винта z
1

При предварительном расчёте принимать КПД механизма ηобщ=0,4.

Область применения и краткое описание механизма

Механизмы линейных перемещений широко применяется для преобразования вращательного движения в поступательное в устройствах РЭА, оптико-механических приборах, авиационных приборах и в робототехнике. Кинематическая схема механизма линейных перемещений с выходной парой винт-гайка представлена в  графической части. Движение от двигателя 1 через редуктор Z1-Z6 передаётся на зубчатое колесо-гайку Z6. При  вращении колеса Z6 винт 9 перемещается в направляющих прямолинейного движения, преодолевая усилие F. Перемещение винта 9 ограничивается концевыми выключателями 10 и жёсткими упорами 11. Для защиты механизма от перегрузок предусмотрена муфта предельного момента 2.

Содержание графической части проекта:

1. Чертеж общего вида изделия – 1,5 листа формата А1

2. Сборочный чертеж изделия  - 1 лист формата А1

3. Чертежи сборочных единиц изделия – 0,5 листа формата А1

4. Рабочие чертежи  деталей - 1 лист формата А1 

5. Габаритный чертеж - 0,5 листа формата А1

6. Схема кинематическая - 0,5 листа формата А1

1.Выбор двигателя по мощности:
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Выбираем двигатель по статическому моменту:
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Где: номинальная сила и скорость на выходном звене известны из ТЗ,
[image: image3.wmf]x

- коэффициент запаса двигателя по мощности.

На предварительном этапе расчета, по рекомендации справочной литературы, его выбирают из ряда 1.2,,,2.5 при этом большее значение принимают для быстроходных приводов. Примем  [image: image4.wmf]x

=1,5 .  
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-КПД  редуктора. КПД различных элементов (передачи, подшипники и т.д.) приведены в справочнике , но так как на данный момент схема редуктора неизвестна, то примем [image: image6.wmf]h

=0,4

С учетом всех принятых допущений получим:  
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Из каталога выбираем двигатель:

ДАТ-31660


U
200B

Pном
60Вт

nном
10800об/мин

Mном
540*10-4 Н*м

Mн
980*10-4 Н*м

Yp
5.5*10-6 кг*м2
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2.Кинематический расчёт (определение передаточного отношения числа ступеней  n-оптимальная, выбор чисел зубьев)
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где 
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           Существуют различные способы разбиения передаточного отношения, которые зависят от требований, предъявляемых к конструкции. Согласно ТЗ, для нашего механизма можно назвать следующие: точность, быстродействие, так как привод реверсивный, габариты. В нашем случае довольно сложно отдать предпочтение какому-либо одному критерию, поэтому воспользуемся рекомендацией справочной литературы о том, что при наличии нескольких критериев, надо разбивать передаточное отношение по принципу минимизации габаритов, а остальные требования обеспечивать за счет конструктивно-технологических мероприятий. Поэтому:

Критерий расчёта ---минимизация габаритов:
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Распределяем передаточное отношение по степеням и определяем число зубьев:
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Рис.1

 Необходимо назначить число зубьев для всех шестерен. По рекомендации,  мы будем выбирать из диапазона 17..28, учитывая, что нижний предел -- малые габариты, верхний предел -- высокая точность. Нумерация колес и шестерен идет от входного I вала к выходному VII.

Число зубьев колес определяется как zколеса=zшестерни*iшк, где iшк - передаточное отношение рассчитываемой элементарной передачи. 
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Полученные значения необходимо заменить ближайшими из стандартных рядов. После замены изменятся расчетные передаточные отношения.
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Силовой расчёт:

При силовом расчёте редуктора определяют моменты на валах редуктора, проверяют выбор двигателя по статическому моменту, находят модули зацепления зубчатых колёс по изгибной и контактной прочности. Так как nном=10800 об/мин, то основным (проектным) расчетом модуля является расчет на изгибную прочность. После его выполнения необходимо осуществить проверку на контактную прочность по условию σн<[σн^2] для выбранного материала колес.

Модуль зацепления зубчатых колес находится по формуле:

3.Расчёт модуля на изгибную прочность:

1.Самая нагруженная ступень: 
[image: image20.wmf]6

5

z

z


Модуль зацепления зубчатых колес находится по формуле:
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[σf]— допускаемое напряжение изгиба

М—момент крутящий

z—число зубьев

Cначала назначим материалы для колес. Рекомендуется резко ограничивать количество материалов, используемых в разрабатываемом приводе, поэтому назначаем одинаковые материалы для всех колес и шестерен соответственно.

Выбираем для изготовления колёс ЛС59_1 , а для изготовления шестерён - более качественную сталь 40Х. При этом соблюдаем рекомендацию для прирабатываемых зубчатых передач: НВш>НВк+20...30 с целью выравнивания срока службы. Назначаем термообработку: для колёс - нормализация до твёрдости 200НВ, для шестерён - закалка, улучшение твёрдости до 220НВ. 

Шестерня: сталь 40Х, термоулучшение

Колесо: ЛС59_1, нормализация

Колесо z6            ЛС59_1       σb=550Мпа     НВ=140Мпа      σ-1=240Мпа

Шестерёнка z5    Сталь 40х    σb=1000Мпа   НВ=250Мпа      σ-1=400Мпа

2.Проверяем по какому элементу ведём расчёт:

z5=34    Yf=4.07

z6=112    Yf=3,62

Принимаем коэффициент запаса равным 1.7

 - коэффициент формы зуба. Зависит от числа зубьев. Определяем по справочнику для каждого зубчатого колеса.
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[image: image24.wmf]Þ

расчет ведем по гайке z6.
3.Расчёт m для z6= 112

km=1.4  учитывает увеличение момента за счёт вибрации и дефектов монтажа.

M=574,2 Н*мм   

Kb=1.2

Yf=3.62--коэффициент формы зуба. Зависит от числа зубьев. Определяем по справочнику для каждого зубчатого колеса.

Ψbm=8-- коэффициент ширины колеса:

[σf]=123.33
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Минимальный рекомендуемый в приборостроении модуль равен 0,3. Сделаем нашу передачу равномодульной, назначив все модули одинаковыми и равными 0,5. Это приведет к увеличению габаритов, но ранее мы уже сделали запас на габариты. Зато, таким образом, мы упрощаем наше дорогостоящее единичное производство и снижаем стоимость нашего изделия.
значение m = 0.5 принимаем для всех колёс

4.Проверка модуля на контактную прочность:

Допускаемые контактные напряжения при расчете на выносливость определяются в основном твердостью рабочих поверхностей зубьев. Допускаемое контактное напряжение рассчитывается по формуле:  
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[(н]—доп. Напряжение на контактную прочность

[(н]—2,6 НВ

[(н]г=2,6*180=468 Мпа

[(н]ш=2,6*250=650 Мпа

Zк—для цилиндрической зубчатой передачи принимается =0,9

а—межцентровое расстояние
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188.8<468   модуль проходит по контактной прочности

5.Определение геометрических размеров:

  Имея теперь в своем распоряжении число зубьев и модуль, мы можем определить размеры зубчатых колес:
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di --делительный диаметр, мм
bi --ширина шестерни, мм

ai --межосевое расстояние, мм
                                                                                                  Рис.2

6.Уточнённый расчет КПД и проверка правильности выбора двигателя по статическому моменту (см. Рис.1).
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В мало нагруженных передачах:
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        где   F[А]—окружное усилие (на каждом колесе разное)

                                         f=0.05 – коэффициент трения (сталь по стали со смазкой)

                                         (=1,5 – коэффициент перекрытия
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Начинаем с выхода 

1) М4=Мн=574 Н*мм
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.

20

2

112

574

2

6

4

4

=

=

=

=

d

M

F

F

 (Н)


[image: image38.wmf]13

.

1

175

.

0

5

.

20

92

.

2

5

.

20

=

+

+

=

c



[image: image39.wmf]986
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[image: image110.png]


F=13,4

C=1.2           M2=61.3(Н мм)

(=0.98
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F=4.4

C=1.6           M1=20.7(Н мм)
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значит (>0.6 , следовательно подходит.

Мном.дв.=54 Н*мм > 20,7  следовательно по статическому моменту проходит.

7.Проверка двигателя по динамическому моменту:
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[image: image49.wmf]J
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Двигатель по динамическому моменту проходит.

8.Расчёт муфты:

Шариковая муфта:
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α=150
ε=1,5

Мкр=М3=253,15

Ψ=0,5

f=0,05 (бронза со смазкой по стали)

[р]=0,4 МПа
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Fmax=1.2*F≈130 H
9.Рассчитываем пружину:

[image: image54.png]


 Рис.3
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 --наибольшее перемещение           

--жесткость пружины

--средний диаметр пружины=с*d
-- диаметр пружины 

 --индекс пружины

--коэффициент увеличения напряжения у внутренней стороны витка

--определяется зазором между витками пружины в её наиболее сжатом состоянии, т.е. когда она сжата силой Fmax. Зазор необходим для компенсации погрешностей шага витков.

--число опорных, концевых витков, величина зависит от конструкции пружины и её назначения.

--число рабочих читков

Пружина сталь 65Г:
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-касательное напряжение при кручении

--начальная длина (высота) пружины

Проверка:
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10.Расчёт на точность:

Основные погрешности:

1) Погрешность мёртвого хода—ΔМХ

2) Кинематическая погрешность—Δφ0
ΔМХ=Δφл+ Δφу.мх
Где    Δφл—люфовая погрешность

          Δφу.мх—упругая погрешность (упругий мёртвый ход)

Люфовая погрешность (для каждого ведущего колеса):

Степень точности 7F, следовательно max боковой зазор =32
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Суммарная:
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Упругий мёртвый ход (закручивание валов):

Поскольку у нас нет длин валов, погрешность эту мы не считаем.
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Кинематическая погрешность (для каждого вала):

1-вал:

       z1=17; d=8.5мм
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[image: image64.wmf]33

7

26

0

=

+

=

+

=

F

F

F

i

z

               

Fi=26;F0=7          ---из таблицы

2-вал:

       z2=56; d=28мм

       z3=17; d=8.5мм
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3-вал:

       z4=56; d=28мм

       z5=34; d=17мм
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4-вал:
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11.Расчёт вала:

α-угол зацепления                        Fокр4=135 Н
α=200                                                                     Fокр2=13.6 Н

Fr=Fокр*cosα
Fr2=126.9 H
Fr4=12.7H
Foc нет => Мизг нет

Находим реакции

1)В плоскости YOZ:                                      

ΣМа=0

Fr4*25-Fr2*65+RBY*88=0

                                                                        Рис.4
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2)В плоскости XOZ:

ΣМа=0

-Fокр4*25+Fокр2*65+RBX*88=0
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Находим суммарные реакции в опорах:
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Опасное сечение место посадки второго колеса
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Выбираем материал для вала:

Сталь 40Х Н
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σ-1=394

n=1.2…1.5 (коэффициент запаса)
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Возьмем d=5 мм

Проверка на статическую прочность:
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17.4≤303 => диаметр проходит

Проверка на крутящую жесткость:
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[φ]=20’

G=8*104
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Расчёт опор

       Учитывая индивидуальный характер производства нашего изделия. Они просты в изготовлении, могут воспринимать большие нагрузки, обладают высокой прочностью и износостойкостью, хорошо работают в широком диапазоне скоростей. Постараемся подобрать опоры так, чтобы цапфа вала вращалась непосредственно в корпусе прибора, что освободит нас от изготовления большого количества втулок. Опору будем подбирать по более нагруженной цапфе .
12.Проверка цапфы на изгибную прочность:

(расчёт опор скольжения )
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Рис.5

dц=4 мм

d=6 мм

lц=λ*dц  , где λ=0,5…2

возьмём λ=0,875, тогда

lц=3,5 мм

материал вала –сталь 40НХ

[σ]=303 МПа
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Рис.6
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13.Проверка на износ

Цапфа-сталь 40 ХН

Опора скольжения- бронза БРОФ

σв=350МПа         Е=1*105МПа     НВ=110       

 [p]=10…15МПа

Действие радиальной силы:
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расчёт на износ проходит

14.Проверка на теплостойкость по параметру [pv]:

[pv]=4…6 МПа*м/с
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pv<[pv]
15.Определяем моменты трения в опорах и КПД:
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f=коэффициент трения со смазкой=0,05

Правая опора:
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Левая опора:
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КПД:
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η=95%

16.Выбор подшипников качения:

[image: image103.png]Fr
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Рис.7

R1=11(H)                               Fокр=37,6(Н)

R2=33(H)                               n=10800 об/мин

Fr=35.3(H)                             d=6

подшипник подбираем по диаметру вала и статической и динамической грузоподъёмности

Т.к. n>1 об/мин расчёт вала по динамической грузоподъёмности
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Q- эквивалентная нагрузка

Q=(x*kb*R+y*Fос)*kб*kt
R=радиальная нагрузка на подшипник

x,y –коэффициенты радиальной и осевой нагрузки, учитывающие тип подшипника

kb- коэффициент вращения учитывающий какое кольцо вращается: если внутреннее kb=1, если наружное kb=1.2

kб- коэффициент безопасности, учитывающий влияние динамичности нагружения в условиях эксплуатации

kt- температурный коэффициент, учитывающий влияние температурного режима работы на долговечность подшипника.

Радиальный однорядный шарикоподшипник сверхлёгкой серии : 1000094

[image: image114.png]


D=11 мм

d=4 мм

В=4 мм

Dш=2 мм

Срдин=750 (Н)

С0стат=350 (Н)

Левый подшипник :

R1=11(H)

Qэкв=1*1*11=11(Н)
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Ср1<750(H) => левый подшипник проходит

Рис.8                                    Правый подшипник:

                                             R2=33(H)
Qэкв=1*1*33=33 (Н)

Ср2=615(Н)

Ср2<750 (H)=> правый подшипник проходит

Определяем момент трения в подшипниках:

Мтр=М0+(1,5*Fос+1,25*R)*K*d0/dш [Нмм]

K-коэффициент трения качения=0,01,,,0,023

М0=6*10-2*d0
d0=(d+D)/2=(4+11)/2=7.5 мм

М0=6*10-2*7,5=0,45 (Нмм)

Для левого:

Мтр=0,45+(1,25*11)*0,01*7,5/1,5=1,13 Нмм

Для правого:

Мтр=0,45+(1,25*33)*0,01*7,5/1,5=2,5 Нмм

17.Расчет штифтов для крепления зубчатых колес 

Назначим материал для штифтов сталь 45.

Предел текучести материала:

((=800 (МПа).

Определим максимально допустимое напряжение на срез:

[(ср]=0,25(800=200 (МПа).

Расчет проведем для выходного вала редуктора . Диаметр вала

d=5 (мм).

Момент на валу

М=96 (Н(мм).

Из условия

Мкр(((dшт2/4(d/2([(ср]

выразим величину минимально допустимого диаметра штифта:

dшт(([8(Мкр/(((d([(ср])](0.58 (мм).

Учитывая рекомендации [ (диаметр штифта должен быть равен не более трети диаметра вала), из конструктивных соображений примем диаметр штифта

dшт=1,5 (мм).

18.Расчёт шпонок:

Возьмём материал для неответственных соединений –сталь 45 с σт=350МПа

[σсм]=0.8* σт=0.8*350=280 МПа

Проверка прочности шпоночного соединения по напряжениям смятия:

σсм=Fсм/Sсм≤[σ]

Fсм=Mкр/0,5*dвала – результирующая сила, действующая на боковую грань шпонки

Fсм=253,15/0,5*6=84,3 (Н)

Sсм=l*h – площадь смятия боковой грани 

Sсм=6*1=6 мм2

σсм=84,3/6=14,05 МПа ≤[280]

Использованная литература.

[1].Элементы приборных устройств. Курсовое проектирование. Под ред. Тищенко. Т. 1, 2.

[2].Кокорев, Жаров, Торгов «Расчет электромеханического привода».

[3].Кокорев, Жаров, Ожерельев «Расчет электромеханического привода».

[4].Справочник конструктора точного приборостроения. Под ред. Явленского.

[5].Велищанский, Климов, Котов «Конструкционные материалы в приборостроении».

[6].Стариков, Павлов «Муфты». Ч. 1, 2.

[7].Веселова, Нарыкова «Расчет и конструирование валов и осей приборов».

[8].Виляевская, Веселова метод. указания по выполнению домашнего задания   «Проектирование опор вала передач».

[9].Атлас конструкций элементов приборных устройств. Под ред. Тищенко.

[10].Тищенко, Веселова, Нарыкова «Оформление рабочих чертежей деталей и узлов».

[11].Буцев, Кокорев, Потапцев учеб. пособие по выполнению курсового проекта по курсу «ЭПУ» (для студентов вечернего отделения).

[12].«Детали механизмов авиационной и космической техники». Под ред. Климова и Самойлова.


[image: image106.wmf]



[image: image107.wmf]
� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





Число зубьев шестерни и колеса на выходном звене увеличили в 2 раза по конструктивным соображениям
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