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Введение

Темой данной курсовой работы является разработка конструкции исполнительного привода с использованием закрытого пылезащитного корпуса и предохранительной муфты на предпоследним валу. Разрабатываемый привод должен удовлетворять следующим техническим параметрам:

	Скорость вращения вых. вала, рад/с
	4

	Момент на выходном валу, Н(мм
	1000

	Тип двигателя
	ДПР

	Момент инерции нагрузки, кг(м2
	0,15

	Погрешность редуктора, угл.мин.
	20

	Ускорения вращения вых. вала, 1/сек2
	20

	Тип предохранительной муфты
	фрикционная дисковая


Исполнительные приводы применяются в радионавигации, связи, радиоастрономии, в комплексах управления летательными аппаратами, в аппаратах аэрофотосъемки, для приведения в движение рабочих органов различных приборных устройств. 

Основные элементы конструкции ИП.

 Исполнительный привод представляет собой функционально законченный узел, предназначенный для использования в виде самостоятельного устройства или в составе любого вновь разрабатываемого изделия. В конструкции корпуса ИП предусмотрено 3 отверстия диаметром 5 мм, позволяющие с помощью болтовых соединений закрепить привод на любой горизонтальной или вертикальной поверхности (рабочее положение ИП не ограничивается).

Конструктивно ИП состоит из  следующих основных узлов: электродвигателя с зубча​тым колесом и крепёжной скобой, редуктора и узла предохранительной муфты.
ИП монтируется в закрытом корпусе. Элемен​ты корпуса соединяются между собой винтами 6 
Исполнительный двигатель ДПР-72-Ф1-02 (поз.1) устанавливается на верхней  плате с помощью специальной крепежной скобы, монтируемой на плату с использованием винтов.  На валу двигателя закреплена гайкой 12 шестерня 10, которая является первой шестерней редуктора. После регулировки правиль​ности зацепления шестерни двигателя с колесом 15 двигатель закрепляется вин​тами 5.
Вращение вала двигателя с помощью шестиступенчатого редуктора, переда​точное отношение которого i0=157 передается на выходной вал редуктора 34, который поворачивает установленную на нем полезную нагрузку. Зубчатые колеса изготовлены с модулем m=0.5 мм. Число зубьев шестерен 10,18 - z=17, a колес 15,21,24,31 и 38 составляет соответственно z=26,34,37,55 и 62 зубьев. Зубчатые колеса установлены на валах с помощью установочных винтов и крепятся штифтами по посадке N7/h6. Для обеспечения надежности крепления штифты раскерниваются с обоих сторон. Последнее зубчатое колесо выполнено зазоровыбирающим для обеспечения необходимой точности редуктора. Оно состоит из следующих элементов: зубчатого колеса 38 и разрезного зубчатого колеса 39 с Z=62, а также 2-ух пружин растяжения 40  и 2-ух фиксирующих винтов 37. Характерной особенностью зазоровыбирающего колеса является то, что в процессе сборки должна быть обеспечена небольшая подвижность колеса 39 относительно 38. Отсутствие зазора в зацеплении шестерни и зазоровыбирающего колеса обеспечивается с помощью пружин растяжения 40, которые контролируют плотный контакт зубьев шестерни и подвижной части колеса 39.  

Поскольку в ТЗ к редуктору предъявляются строгие требования по точности, то все зубчатые колеса изготовлены по 6-G- ГОСТ 9178-82.
Для удобства монтажа зубчатых колес и подшипников валы 17, 20, 22, 23, 25 и 43 вы​полнены ступенчатыми. В конструкции используются подшипники скольжения, так как это повышает технологичность конструкции и упрощает процесс сборки. Подшипники устанавливают в платы по посадке с натягом  Н7/r6, а  на вал - по посадке с зазором  H7/f7. 

С целью повышения надёжности и функциональности ИП в конструкции редуктора предусмотрена предохранительная фрикционная муфта, основными рабочими элементами которой являются зубчатое колесо 31 и фрикционный диск 29. Сила прижима, а,  следовательно, и передаваемый муфтой момент может быть отрегулирован с помощью прижимной пружины 28 и регулировочной гайки 26. Необходимым усилием пружины по результатам расчёта является 340 Н. После выполнения необходимой корректировки силы прижатия гайка 26 стопорится с помощью винта 27 и резьбы на валу 25. 

Описание и обоснование выбранной конструкции

Согласно анализу условий технического задания разрабатываемая конструкция представляется в виде структурной схемы, представленной на рисунке 1.


[image: image1]
Конструкция исполнительного привода состоит из следующих элементов: двигатель (А); выходной вал двигателя (Б); редуктор (В1, ..., Вn-1, Вn); предохра​ни​тель​ная муфта на валу (Д); выходной вал редуктора/вал нагрузки (Г).

Вращающий момент от двигателя (А) поступает вал двигателя  (Б). Вал двигателя передает момент на ступени редуктора В1, В2, ..., Вn-1, Вn. С последней ступени движение передается на выходной вал редуктора Г. Согласно условиям ТЗ в конструкции исполнительного привода на предпоследней ступени редуктора присутствует предохранительная фрикционная муфта, рассчитанная на передачу момента, не более, чем Mmax.

Предварительный выбор двигателя разрабатываемой конструкции

Для выбора двигателя нужно рассчитать мощность, необходимую для приведения в движение кинематики привода. Расчёт производится по формуле:


[image: image2.wmf]x

h

w

×

×

=

Р

ВЫХ

C

M

Вт

N

]

[


где       МС=1000 Н(мм=1 Н(м (по условию)
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В соответствии с рассчитанной выше потребляемой мощностью  двигателя и предусматривая динамические нагрузки  выберем  по справочным данным [1] двигатель ДПР-72-Ф1-02, имеющий следующие параметры:

U= 27 В – напряжение питания

Nн= 2.3 Вт – номинальная мощность

nном= 6000 об/мин – номинальная частота вращения 

Мном= 40 Н(мм – номинальный момент

Мп= 380 Н(мм – пусковой момент 

Т= 2500 часов

m= 0.52 кг. – масса двигателя

Зная угловую скорость выходного вала и номинальную скорость выбранного двигателя можно найти общее передаточное отношение редуктора.
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Кинематический расчёт проектируемой конструкции.

а) Определение числа элементарных передач.

Согласно техническому заданию на разрабатываемый привод выберем критерий минизации по минимуму инерции и согласно этому критерию определяем количество ступеней передачи и разбивку  i0 по этим ступеням. Для расчёта используем программу RL5KPR. Результаты расчёта приведены в таблице №1

б) Определение параметров элементарных передач
 Таблица 1
	№ колеса
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10
	11
	12

	число зубьев Z
	17
	26
	17
	34
	17
	34
	17
	37
	17
	55
	17
	62

	передаточное отношение ступени
	i12=1,5
	i34=2,0
	i56=2,0
	i78=2,15
	i9-10=3,25
	i-11-12=3,25


Так как при выполнении расчёта производилась коррекция числа зубьев до целого числа, то фактическое передаточное отношение будет отличаться от i0. Рассчитаем погрешность по формуле 
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< 10%, следовательно в соответствии с методическими указаниями принимаем, что спроектированная цепь двигатель-нагрузка нас устраивает на данном этапе проектирования. Проведённый расчёт позволяет составить кинематическую схему (см. графическую часть проекта)

Силовой расчёт

Задача расчёта заключается в определении крутящих моментов (статического и суммарного), действующих на каждом валу. Приведение моментов ведётся от выходных звеньев к двигателю последовательно от передачи к передаче 

а) Проверочный расчёт выбранного двигателя по статической нагрузке.

Предварительно подсчитаем статический момент нагрузки, приведенный ко входному валу редуктора[1].
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 где 
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Вывод: Mс.пр=MI=11.2 Н(мм

В соответствии с табличными данными у выбранного двигателя Мном=40 Н(мм, Мпуск=380 Н(мм. Очевидно, что Мном>Мс.пр. и на данном этапе проектирования корректировка в выборе двигателя не требуется.

б) Определение модуля зацепления.
В приборостроении очень распространённым является открытый тип передач, что соответствует и нашему случаю, т.к. в соответствии с ТЗ корпус привода имеет двухплатную конструкцию. Основным видом разрушения колёс открытой передачи является износ зубьев или поломка их вызванная усталостью материала, подвергающегося многократным повторным нагрузкам.

Для предотвращения поломки зубья рассчитывают на изгиб. Поэтому проектировочным будет являться расчёт зубьев на изгиб,  а проверочным – расчёт на контактную прочность зубьев.

Прежде чем производить проектировочный расчёт зубьев на изгиб следует выбрать  материал для изготовления колёс и шестерён.

В качестве материала как колёс, так и шестерён будем использовать сталь 45 со следующими параметрами: HB=190..240, HRC поверхности составит 40..50. В качестве термообработки назначим объёмную закалку.

после термообработки наш материал приобретёт следующие свойства:

средняя твёрдость поверхности зуба составит HRC  38..50, предел выносливости при изгибе σFR=550 МПа, предел контактной выносливости зуба σHR=18HRC+150=830Мпа[1].

Производим определение модуля зацепления m в миллиметрах в соответствии со следующей формулой [1]:
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где Km=1,4 (для прямозубых колёс)

М – момент на шестерне

YF – коэффициент формы зуба

К=1,1 – коэффициент расчётной нагрузки

Z=17 – число зубьев шестерни

ψm – коэффициент ширины зубчатого колеса   
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расчёт будем производить наиболее нагруженной 8-ой ступени (расчёт производится по шестерне).
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где


[image: image20.wmf]FR
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=550 МПа -  предел выносливости при изгибе.



KFC=1 – коэффициент, учитывающий цикл нагружения колеса.



SF=2,2 – коэффициент запаса прочности
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В соответствии с методическими указаниями [1] примем, что KFL=1, тогда


[image: image24.wmf]МПа

FR

F

250

2

,

2

1

1

550

2

,

2

1

1

]

[

=

×

×

=

×

×

=

s

s


Расчёт модуля зацепления:
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Назначаем m=0,5мм в соответствии с рекомендуемыми ГОСТом значениями m для цилиндрических прямозубых зубчатых колёс. в целях унификации параметров назначаем модули остальных зубчатых колёс также равными m=0,5мм

в) Проверочный расчёт зубьев на контактную прочность 

Проведём расчёт допускаемых и действующих контактных напряжений для самой тихоходной и самой быстроходной ступеней редуктора.

Расчёт для 1-ой ступени, как наиболее быстроходной:

Для проведения расчёта необходимо определить  допускаемое контактное напряжение по соотношению[1]
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где
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=830 МПа – предел контактной выносливости зуба


ZR=1 – коэффициент, учитывающий шероховатость поверхности


ZV=1 – коэффициент, учитывающий окружную скорость колеса.
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SH=1,2 – коэффициент безопасности
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Тогда 
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По формуле Герца рассчитываем фактическое контактное напряжение[1]:
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где

K=KHV(KHβ – коэффициент расчётной нагрузки



KHV=1+
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KHβ=1+
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=1,025 – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по ширине зуба



K=KHV(KHβ=1,1(1,025=1,1275



Kα=48,5 МПа 



b=m(ψbm=0,5(8=4 мм


a=
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То есть для быстроходной ступени условие 
[image: image38.wmf]H

s

<[
[image: image39.wmf]H

s

] выполняется

Расчёт для тихоходной ступени:
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Фактическое контактное напряжение для этой ступени:
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Вывод: условие 
[image: image45.wmf]H
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[image: image46.wmf]H
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] выполняется как для самой быстроходной ступени, так и для самой тихоходной (но самой нагруженной). Следовательно выбранный материал удовлетворяет предъявляемым к нему требованиям, то ест для зубьев зубчатых колёс редуктора выполняются условия прочности на выносливость.

Геометрический расчёт кинематики проектируемой конструкции

	№ колеса
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10
	11
	12

	Z
	17
	26
	17
	34
	17
	34
	17
	37
	17
	55
	17
	62

	m, мм
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5
	0,5

	d, мм
	8,5
	13
	8,5
	17
	8,5
	17
	8,5
	18,5
	8,5
	27,5
	8,5
	31

	b, мм
	2,5
	1,5
	2,5
	1,5
	2,5
	1,5
	2,5
	1,5
	2,5
	1,5
	4
	2.5

	a, мм
	10,75
	10,75
	12,75
	12,75
	12,75
	12,75
	13,5
	13,5
	18
	18
	19,75
	19,75

	dα, мм
	9,5
	14
	9,5
	18
	9,5
	18
	9,5
	9,5
	9,5
	28,5
	9,5
	32

	df, мм
	7,0
	11,5
	7,0
	15,5
	7,0
	15,5
	7,0
	17,0
	7,0
	26,0
	7,0
	29,5


Параметры прямозубых колёс определяются из соотношений,  представленных в [1]. Результаты расчёта по этим соотношениям сведём в таблицу №2

 Таблица 2
В таблице представлены следующие параметры:


Z – число зубьев колеса (шестерни)


m -  модуль колеса (шестерни)


d – делительный диаметр


b – ширина колеса (шестерни)


a – делительное межосевое расстояние 


dα – диаметр вершин зубьев

   df – диаметр впадин

Расчёт валов и опор редуктора

а) Расчёт валов

Расчёт вала производится по следующей методике: для вала, находящегося в сложном напряжённом состоянии, то есть когда присутствуют изгибающий и крутящий моменты расчёт диаметра производится по соотношению[1] 
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где  
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Для реализации вышеприведённого соотношения нужно построить эпюры изгибающего и крутящего момента и выбрать материал для изготовления валов, поэтому предварительно из проработки эскизного чертежа общего вида выбираем длину вала L=0,041м . 

Вычисления необходимо проводить для наиболее нагруженного вала, то есть или для предпоследнего или для последнего (выходного).

1) Выберем материал вала и определим его механические характеристики.

Так как в соответствии с условиями эксплуатации привода редуктор будет работать при нормальной температуре и влажности, то в качестве материала валов выберем сталь 40Х (ГОСТ 4543-71, в качестве термообработки используется улучшение) со следующими параметрами:

σВ=860 МПа; твёрдость (среднее значение )=225 HB
2) Рассчитаем изгибающие моменты в сечениях вала и построим эпюры изгибающих и  крутящих моментов (для определения наиболее опасного сечения и приведённого момента в этом сечении).

Расчёт валов и опор: 
Проведём расчёт для предпоследнего вала:
Определяем силы, действующие на опоры[1]:
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Схема одного вала с колесом и шестерней:
[image: image204.wmf][image: image205.wmf]

[image: image206.wmf]

Строим эпюры и находим неизвестные силы[1]: 
на XOZ: 
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на YOZ:                                   

[image: image207.bmp][image: image208.bmp]
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Расчет диаметр вала.

Рассчитываем приведённый момент, действующий на вал[1]:
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где

Мизг – максимальный изгибающий момент, действующий на вал, Мизг=Мx2+My2, где Мx, My – максимальные моменты по осям;


Мкр – максимальный крутящий момент, действующий на вал.
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Рассчитываем диаметр вала[1]:
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 EMBED Equation.DSMT4  [image: image55.wmf]
где

[σT] – предел текучести материала вала, для стали 40Х [σТ]=172 Н·мм2.
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Примем диаметр вала равным 3 мм.

б) Обоснование выбора и расчёт опор
Так как по условиям ТЗ задано серийное производство, позволяющее обеспечивать высокую точность соосности опор в корпусе редуктора, то из соображений экономичности и точности в нашей конструкции будут применяться подшипники скольжения. Ниже приведена методика расчёта подшипников скольжения [2].

1.
Материал втулки подшипника: Бронза БрОФ10-1  (ГОСТ 5017-74)


[(]0=50 МПа, коэффициент трения со смазкой f=0,05


[p]=10-15 МПа, [p(V]=20 МПа(м/с

2. Относительная длина цапфы[2]:
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3. Диаметр цапфы[2]: 
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[image: image62.wmf]³
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С учётом проведённого выше расчёта диаметра вала принимаем d=3мм

4. Длина цапфы[2]: 
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Из условия теплообразования (с использованием критерия теплообразования)[2]
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5.
Момент трения в опоре скольжения[2]:

Мтр=0,635(Fr(f(d=0,635(20(0,05(3=1,905 Н(мм

Тогда КПД[2]:  
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Точностной расчёт разрабатываемой кинематики

Исходя из заданного в ТЗ типа производства (серийный выпуск изделий) точностной расчёт разрабатываемой кинематики осуществляется вероятностным методом.

При вероятностном методе расчёта точности цепи учитывают законы или характеристики распределения погрешностей элементов цепи и вероятность различных сочетаний отклонениё звеньев, входящих в рассчитываемую цепь. При практических расчётах задаются процентом риска p – вероятностью выхода параметра (размера) за пределы допуска. При расчёте предельного значения кинематической погрешности и мёртвого хода принимают p=27% [1]. Примем также, что в нашей передаче применяется 6-ая степень точности. Она назначается для точных передач, работающих при V до 6м\с [1]. Соответственно,  в качестве вида сопряжения назначим сопряжение G, так как оно применяется при средних числах оборотов и небольших колебаниях температуры, когда материалы колёс и корпуса имеют разные коэффициенты линейного расширения. 

Согласно ГОСТу при проектировании редукторов определяются кинематическая и люфтовая погрешности.

а) Определение кинематической погрешности.

Для цилиндрических прямозубых передач минимальное значение кинематической погрешности для передач 6-ой степени точности определяют по формуле [1]:
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где
KS – коэффициент фазовой компенсации.
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 - допуск на кинематическую погрешность шестерни.
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 - допуск на кинематическую погрешность колеса.
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где
Fp – допуск на накопленную погрешность шага зубчатого колеса (шестерни).


ff - допуск на погрешность формы зуба.

Выберем  допуск на накопленную погрешность шага, допуск на погрешность формы зуба и коэффициент фазовой компенсации (таблица №3).

Таблица 3

	№ п\п, n
	допуск на накопленную погрешность шага, Fpn, мкм
	допуск на погрешность формы зуба, ffn, мкм
	коэффициент фазовой компенсации, KSn
	допуск на кинематическую погрешность, 
[image: image70.wmf]`

ni

F

, мкм

	1
	16
	7
	0,3
	23

	2
	17
	7
	
	24

	3
	16
	7
	0,76
	23

	4
	17
	7
	
	24

	5
	16
	7
	0,76
	23

	6
	17
	7
	
	24

	7
	16
	7
	0,75
	23

	8
	17
	7
	
	24

	9
	16
	7
	0,75
	23

	10
	19
	7
	
	26

	11
	16
	7
	0,8
	23

	12
	19
	7
	
	26


Согласно методическим указаниям [1] расчёт минимальных значений кинематической погрешности для 7-ого класса точности будем вести по формуле:
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Результаты расчёта сведём в таблицу №4

Таблица 4

	№ п\п, j
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	1
	8,7

	2
	22,15

	3
	22,15

	4
	21,8

	5
	22,7

	6
	24,3


Согласно методическим указаниям [1] расчёт максимальных значений кинематической погрешности будем вести по формуле:
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где 
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 - приведённая погрешность монтажа шестерни.
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- приведённая погрешность монтажа колеса.


 K – коэффициент фазовой компенсации

Проведём расчёт  
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(по методике, изложенной в [1]).

Расчёт 
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 ведём по формуле:
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где

[image: image80.wmf]r

e

 – монтажное радиальное биение зубчатого колеса



[image: image81.wmf]a
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-  монтажное осевое биение зубчатого колеса



[image: image82.wmf]a

=20˚ - угол исходного профиля колеса



[image: image83.wmf]b

=0˚ - делительный угол наклона линии  зуба
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где ei, ej – допуски на погрешность, создающие первичные радиальные и осевые биения соответственно. Примем ei=5; ej=5. Тогда
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Результаты расчёта максимальных погрешностей сведём в таблицу  №5

Таблица 5

	№ п\п, j
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	Kj

	1
	46,6
	0,98

	2
	40,4
	0,85

	3
	40,4
	0,85

	4
	39,5
	0,83

	5
	41,1
	0,83

	6
	47,6
	0,96


Согласно методическим указаниям [1] определение угловых погрешностей элементарных передач производят  по формуле:
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где
Z – число зубьев ведомого колеса


m – модуль зацепления передачи

Результаты расчёта по вышеприведённой формуле приведены в таблице №6

  Таблица 6

	№ п\п, j
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	1
	4,6˚
	24,6˚

	2
	8,9˚
	16,3˚

	3
	8,9˚
	16,3˚

	4
	8,1˚
	14,6˚

	5
	5,6˚
	10,2˚

	6
	5,4˚
	10,5˚


Приступаем к расчёту кинематической погрешности вероятностным методом. Для этого определим координаты середины поля рассеяния и величину самого поля по формулам из  [1]:
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Результаты расчёта приведены в таблице №7

  Таблица 7

	№п\п, j
	Ej
	Vj

	1
	14,6
	20

	2
	12,6
	7,4

	3
	12,6
	7,4

	4
	11,35
	6,5

	5
	7,9
	4,6

	6
	7,95
	5,1


Найдём суммарную координату середины поля рассеяния [1]
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где 
Ij-В – передаточное отношение кинематической цепи между выходными валами j-ой передачи и привода.

Получим, что 


[image: image97.wmf]95

,

7

9

,

7

35

,

11

6

,

12

6

,

12

6

,

14

12

11

12

11

10

9

12

11

10

9

8

7

12

11

10

9

8

7

6

5

12

11

10

9

8

7

6

5

4

3

+

+

×

+

×

×

+

×

×

×

+

×

×

×

×

=

-

-

-

-

-

-

-

-

-

-

-

-

-

-

-

å

i

i

i

i

i

i

i

i

i

i

i

i

i

i

i

E

P

i



[image: image98.wmf]95
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Вероятностное значение кинематической погрешности цепи находится из формулы, приведённой в [1]:
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Тогда
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б) Рассчитаем мёртвый ход (люфтовая погрешность)

Для цилиндрических прямозубых колёс расчёт минимального значения мёртвого хода производят по формуле [1]:
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где
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 - минимальное значение мёртвого хода передачи
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 - минимальное значение гарантированного бокового зазора передачи
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 - угол профиля исходного контура.
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Для условий нашей задачи 
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=0°. С учётом выбранного сопряжения G и конкретных условий нашего расчёта  
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 имеет следующие значения (таблица №8):

Таблица 8
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Расчёт  максимального  значения мёртвого  хода передач  производят  по  формуле [1]
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где
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- допуск на смещение исходного контура шестерни и колеса соответственно.
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 - допуск на отношение межосевого расстояния передачи
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Для условий нашего расчёта значения EHS, TH, fa выбираются из таблиц П2.10 и П2.12 – П2.14, а  
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сведём в таблицу №9

Таблица 9

	№ п/п
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Пересчитаем полученные значения  
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 из микрометров в угловые минуты, воспользовавшись для этого формулой, предложенной в [1]:
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Результаты расчёта также представим в виде таблицы № 10

Таблица 10

	№ п/п
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Так как мы ведём расчёт мёртвого хода кинематической цепи с помощью вероятностного метода,  то итоговое его значение определяется по формуле[1]:
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где
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 - вероятностное значение мёртвого хода


[image: image163.wmf]p

Л

E

å

 - значение координаты середины поля рассеяния люфтовой погрешности

t2 – коэффициент, учитывающий принятый процент риска, t2=0,57 при p=27%
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 - поле рассеяния мёртвого хода рассчитываемой передачи.

Значения 
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в которой 
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 - координаты середины поля рассеяния люфтовой погрешности, 
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 - значение поля допуска на погрешность. 

Произведём расчёт 
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 согласно приведённым выше формулам. Результаты расчёта представим в виде таблицы №11

Таблица 11

	№ п/п
	Vлj
	Eлj

	1
	Vл1=41
	Eл1 =47,78

	2
	Vл2 =29,2
	Eл2 =38,69

	3
	Vл3 =29,2
	Eл3 =38,69

	4
	Vл4 =26,8
	Eл4 =35,5

	5
	Vл5 =18,7
	Eл5 =24,62

	6
	Vл6 =16,6
	Eл6 =21,84


Далее в соответствии с  методикой расчёта погрешности мёртвого хода вероятностным методом найдём значения 
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Найдём окончательное значение 
[image: image175.wmf]p

Л

å

D

:


[image: image176.wmf]'

3

,

29

9

,

305

57

,

0

34

,

19

»

×

+

=

å

D

p

Л


Тогда суммарная погрешность привода составляет [1]
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что почти в 2 раза превосходит погрешность приводимую в ТЗ на привод. Следовательно на данном этапе расчёта спроектированная конструкция ЭМП не обеспечивает требуемой точности и нужно предусмотреть меры для уменьшения погрешности редуктора. Из анализа возможных способов повышения точности редуктора наиболее подходящим представляется введение в конструкцию ЭМП безлюфтового колеса. Такое колесо  будет использоваться на последней ступени редуктора (для повышения точности). Подробности отражены в графической части проекта 

Проверочные расчёты проектируемого привода.

а) Проверка правильности выбора двигателя.

Условие правильного выбора двигателя определяется соотношением:
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где 
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 - соответственно уточнённые статический и динамический моменты, приведённые к валу двигателя. Как было рассчитано при силовом расчёте проектируемого привода МС.ПР.=МI=3,7 Н·мм. Рассчитаем МД.ПР. по формуле, приведённой в [1]:
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где
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 - приведённый к валу двигателя момент инерции всего ЭМП



[image: image183.wmf]e


- угловое ускорение вращения вала двигателя
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 - угловое ускорение вращения нагрузки

Расчёт же 
[image: image186.wmf]ПР
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 (приведённый к валу двигателя момент инерции всего ЭМП) ведётся по формуле[1]:
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где
JР – момент инерции вращающихся частей двигателя


JР. ПР. – приведённый момент инерции редуктора


JН  - момент инерции нагрузки

А значение JР. ПР в свою очередь определяется по формуле[1]:
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в которой  J1…Jn – моменты инерции всех элементов, установленных на 1…n-ом валах относительно собственных центров масс. Для условий нашего расчёта JР=0,0780 кг·см2, JН=0,5 кг·м2
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Произведём расчёт JР.ПР.:

Определим значения J1…J7. Результаты расчёта сведём в таблицу №12

Таблица 12

	№ п/п, n
	Jn, кг·м2

	1
	J1=0,1·10-7

	2
	J2=0,43·10-7

	3
	J3=1,06·10-7

	4
	J4=1,06·10-7

	5
	J5=1,45·10-7

	6
	J6=6,71·10-7

	7
	J7=10,68·10-7


Тогда JР.ПР.=10-7·(0,1+0,28+0,35+0,18+0,11+0,16+0,07)=1,25·10-7 кг·м2 

Рассчитаем JПР. согласно приведённой выше формуле:


[image: image190.wmf]7

7

7

7

2

7

7

2

0

12

2

1

.

.

10

8

,

209

10

84

,

202

10

25

,

1

10

7

,

5

157

5

,

0

10

25

,

1

10

7

,

5

...

-

-

-

-

-

-

×

=

×

+

×

+

×

=

+

×

+

×

=

+

+

+

=

i

J

i

J

J

J

n

ПР

Р

кг·м2
Следовательно согласно вышеприведённому соотношению [1]
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Условие правильности выбора двигателя определяется соотношением [1]:
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Для выбранного двигателя ДПР 72-Ф1-03 МП=380 Н·мм, то есть условие правильности выбора двигателя  выполняется. 

Вывод: выбранный двигатель ДПР-72-Ф1-03 нас устраивает по всем параметрам.

 б) Проверочный расчёт ЭМП по быстродействию

Проверочный расчёт спроектированного ЭМП заключается в определении времени разгона и выбега. Время разгона характеризует готовность ЭМП к работе, а время выбега – время до полной остановки двигателя при снятии напряжения питания.

Примем, что время разгона tP=3TЭМ при 
[image: image194.wmf]ном

w

w

×

=

95

,

0

,  где ТЭМ – электромеханическая постоянная привода. Значение ТЭМ определяется по формуле [1]:
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Значит  tP=3TЭМ=1.5 с

Время выбега вала определяют по формуле, приведённой в [1]:
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Угол поворота вала входного звена за время выбега (угол выбега) определяют по формуле [1]:
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Расчёт предохранительной муфты и размерной цепи межосевых расстояний редуктора

а)Расчёт муфты

Расчёт предохранительной дисковой фрикционной муфты будем вести по формуле, приведённой в [5]:
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где

Fпр – сила, развиваемая пружиной



Мк – заданный крутящий момент



1,25…1,5 – значение коэффициента запаса



f – коэффициент трения



rср – средний радиус рабочих поверхностей дисков

для условий нашего расчёта получим:



Fпр  - неизвестна, подлежит определению



Мк=330 Н·мм



1,25 – значение коэффициента запаса



f=0.08 (коэф. трения стали по стали со смазкой)



rср=5 мм

Тогда 
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Рис.1. Структурная схема разрабатываемой конструкции
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