Назначение.

Рулевая машина (РМ) используется в системах автоматического управления летательными аппаратами (ЛА) в качестве силового исполнительного электромеханического агрегата и предназначена для перемещения рулей ЛА и для их удержания в заданном положении. Расчетный момент нагрузки на выходном валу 6 Н·м, рабочий угол поворота выходного вала ±40°. 

Принципиальная схема рулевой машины


Принцип действия.
Конструкция РМ включает в себя двигатель, редуктор, концевые выключатели, фрикционную предохранительную муфту, фрикционную электромагнитную муфту. Выходным звеном РМ является вал со шпоночным пазом.
Удержание в заданном положении выходного звена, а также связанного с ним через кинематическую цепь руля ЛА, происходит благодаря заклиниванию передачи редуктора посредством муфты сцепления, которая рассчитана на необходимый момент в 6 Н*м.
В рабочем режиме на обмотку питания двигателя и на электромагнит муфты постоянно подается напряжение, т. е. муфта в процессе работы все время находится в сцеплении. При поступлении управляющего сигнала на обмотку управления двигателя его выходной вал передает вращение через муфту на выходной барабан. Угол поворота барабана контролирует потенциометр, установленный с ним на одном валу.   

Для  обеспечения отключения двигателя при повороте выходного вала на угол, превышающий допустимый, в конструкции предусмотрены концевые выключатели. При замыкании контактов концевых выключателей подается сигнал через электрическую цепь на обмотку питания двигателя, и двигатель полностью отключается. В случае выхода из строя РМ отключается электромагнит муфты и нагрузка с выходным валом и последней ступенью редуктора освобождается и может быть сцеплена с другим устройством, например с дублирующей РМ.

Основные элементы конструкции РМ

Выходное звено рулевой машины представляет собой вал со шпоночным пазом, связанный посредством шпоночного соединения с барабаном или шестернёй с соответствующим рулем летательного аппарата. Рулевая машина состоит из следующих основных узлов: электродвигателя, редуктора, муфты сцепления, предохранительной муфты,  элементов электрической схемы, и выходного звена.

Крепление РМ к корпусу ЛА осуществляется с помощью трех отверстий  Ø8, расположенных на нижней плате  корпуса РМ.

 Рулевая  машина монтируется в корпусе, который состоит из крышки 28, и платы 29, которые соединяются между собой четырьмя винтами Ø4х10 ГОСТ 17473-80. В корпусе монтируется сцепная муфта, фрикционная предохранительная муфта, редуктор с нерегулируемыми межосевыми расстояниями. Поэтому для выдерживания требуемых межосевых расстояний под валы с подшипниками предусматривается совместная обработка платы и крышки. Для обеспечения параллельности верхней части крышки и платы, а также для жесткой  установки валов  в подшипники, межосевой зазор подшипников регулируется стальными прокладками. 

Исполнительный двигатель ДПР-52 (поз. 1)  устанавливается на верхней части крышки по посадке Ø22H8/h8. На валу двигателя закреплена гайкой  4 шестерня 27, которая является первой шестерней редуктора. После регулировки правильности зацепления шестерни двигателя с колесом двигатель закрепляется винтами 2.

Вращение вала двигателя с помощью пятиступенчатого редуктора, передаточное отношение которого i0=674,7 передается на выходной вал 42 редуктора. Зубчатые колеса изготовлены с различными модулями от 0.4 мм до 1 мм. Число зубьев первой шестерни равно 22, так как она установлена на валу двигателя диаметром 4 мм и её делительный диаметр должен быть не меньше 8,8 мм.  Число зубьев остальных шестерен z=22. Зубчатые колеса установлены на валах по посадке H7/k6 и крепятся цилиндрическими штифтами по посадке P7/h6. Для обеспечения надежности штифты кернят  со стороны входа в ступицу.

 Подшипники устанавливают на вал по посадке с натягом L0/k6, а в корпус с зазором H7/l0. 

Фрикционная предохранительная муфта состоит из двух полумуфт и располагается на третьем валу от двигателя, где соотношение скорости вращения и момента на валу оптимально. Верхняя полумуфта 32 закреплена на валу с помощью призматической шпонки 9, нижняя полумуфта соединяется посредством зубчатого зацепления с шестернёй вала 68, на поверхности нижней полумуфты нанесён слой фрикционного материала, для передачи крутящего момента на верхнюю полумуфту. Усилие подаваемое на поверхность нижней полумуфты для передачи крутящего момента выполняется с помощью пружины 10, которая установлена в направляющие, расположенные на верхней полумуфте и на шайбе 69 для обеспечения устойчивого положения и стабильной работы муфты. Регулировка муфты на крутящий момент 127,4 Н*мм производится на специальном стенде регулированием гайки 21 до необходимого момента кручения. Расчет муфты производился с коэффициентом запаса 1,2 для обеспечения гарантированной стабильной работы при заданном моменте кручения.
Муфта состоит из двух полумуфт и располагается на последнем валу редуктора. Верхняя полумуфта 48 соединена с выходным валом посредством штифтового соединения. На валу, на подшипнике качения 43 располагается нижняя полумуфта. Верхняя полумуфта 48 выполнена в виде цилиндрического корпуса, содержащего в себе обмотку электромагнита, токопроводящие кольца 45, 46. Токопроводящие кольца 45, 46, от которых через провода, утопленные в корпусе, ток подается к электромагниту, изолированы от корпуса муфты. Ток на них поступает через графитовые электроды токоподводов 50, расположенных на специальной крышке 52, защищающей верхнюю полумуфту.

Нижняя полумуфта 44 представляет зубчатое колесо, выполненное таким образом, чтобы выполнять одновременно функции нижней полумуфты. Для обеспечения вращения колеса на валу при проскальзывании либо при превышении нагрузкой допустимого значения применяются подшипники. Нижний подшипник качения закрепляется на валу муфты  посредством конструктивного упора на валу. Вращение от верхней полумуфты к нижней передается с помощью трения между пластинами 45,46. 

На выходном валу расположен шпоночный паз для возможности крепления с последующим элементом рулевой машины, предотвращения соскальзывания с вала нарезана резьба М8.
2.1 Расчет и выбор электродвигателя.
  Поскольку питание двигателя осуществляется, согласно заданию, от сети постоянного тока, следует рассматривать двигатели ДПМ и ДПР, которые обладают высокими эксплуатационными  характеристиками и имеют большой пусковой момент. Для определения конкретного двигателя находим его расчетную мощность по формуле Pр=Pн/ŋ, где Pн мощность нагрузки на выходном валу. При предварительном расчете значениями КПД цепей необходимо задаться, поскольку до выбора типоразмера двигателя невозможно определить передаточное отношение и схемотехнический состав электромеханического привода, а следовательно, КПД цепей определить невозможно. Найдем расчетную мощность нагрузки по формуле Pр=Mci(π*n)/30* ξ/η, где М – момент нагрузки, n – скорость вращения выходного вала в рад., ξ – коэффициент запаса = 1.4, η – КПД зубчатой передачи.
Pр=(6*3.14*40/180)/30*1,4/0,8=7,33 Вт. ξ –коэффициент запаса, учитывающий динамичность внешней нагрузки, нестабильность напряжения питания, отклонения условий эксплуатации от расчетных  ξ=1.4. Выберем двигатель ДПР-52-H1-03
Паспортные данные двигателя.

	Параметр
	Значение

	Напряжение питания, В
	27

	Частота вращения, мин-1
	4500

	Время работы, ч
	2000

	Пусковой момент, Н*м
	67

	Момент инерции  ротора, кг*см2
	0,0167


2.2 Кинематический расчет электромеханического привода.

У выбранного двигателя nдв=4500 мин-1, следовательно i0 = nдв/nhi=4500/6,67=674,7. Спроектируем редуктор по принципу минимизации массы, в этом случае оптимальное число ступеней редуктора находят по формуле n=3lgi0 =8,48 Округлим n до 8, для уменьшения массы. Теперь, передаточное отношение по ступеням i1=i2 …=in=
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=2,25. Выберем на шестернях число зубьев 22, тогда в соответствии с первым рядом рекомендуемых чисел зубьев для колёс выберем 50. Проверка: (50/22-2,25)/2,25 = 0,01 или 1%, что является вполне допустимым.
2.3  Силовой расчет электромеханического привода 

Задача расчета заключается в определении крутящих моментов, действующих на каждом валу. Приведение (определение) моментов ведется последовательно от передачи к передаче по формуле M1=M2/(i12* ŋ12* ŋподш1), где M1-искомый момент на ведущем звене, M2-известный момент на ведомом звене, i12-передаточное отношение передачи, ŋ12-КПД передачи, ŋподш1-КПД подшипников в которых установлен ведущий вал. При предварительном расчете примем ŋподш1=0.98 , ŋ12=0.98. 

 M8=6000/(2,25*0.98*0.98)=2776 [Н*мм],

 M7=2776/(2,25*0.98*0.98)=1284 [Н*мм]

 M6=1284/(2,25*0.98*0.98)=594 [Н*мм], 

 M5=594/(2,25*0.98*0.98)=275 [Н*мм],

 M4=275/(2,25*0.98*0.98)=127[Н*мм]

 M3=127/(2,25*0.98*0.98)=59[Н*мм]

 M2=59/(2,25*0.98*0.98)=27[Н*мм]

 Мы рассчитали статический момент нагрузки, приведенной к валу двигателя, но так как рулевая машина работает в области нагрузок изменяющихся с малым ускорением, то расчет динамического момента нагрузки проводить не будем, то есть M∑пр( Mс. При  кратковременном включении и редком изменении скорости перемещения исполнительного органа можно принять, что двигатель выбран верно, если Mп
[image: image2.wmf]³

 M∑пр, так как это условие для данного двигателя выполняется (для двигателя ДПР-52-H1-03  Mп=67 [Н*м]) , то первоначально выбранный двигатель удовлетворяет требованиям технического задания.

2.4 Расчет редуктора на прочность. 

Рассчитаем редуктор рулевой машины как на контактную так и на изгибную прочность. Материалом для изготовления шестерен данной передачи выберем Ст50, Ст45Х, Ст35ХГСА (в зависимости от нагрузки на шестерни), для изготовления зубчатых колес Ст45, так как окружные скорости небольшие. 

Допустимые изгибные напряжения для шестерен и колес определяются по формуле:

[σF]1,2=σFR1,2*KFC*KFL/SF1,2.

Для выбранных сталей σFR:

      Ст35ХГСА [σFR] = 1618 МПа

      Ст40Х   [σFR] = 981 МПа

      Ст 45 ≈ Ст50 [σFR] = 628 МПа
       Коэффициент KFC=0.65 - учитывающий цикл нагружения колеса, для реверсивных передач равен 0,65, SF1,2 - коэффициент запаса для особо ответственных передач примем равным 2.2, коэффициент долговечности КFL=
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NH число циклов перемен напряжений:

NН=60*n*c*L
NH=5.4*108, тогда   КFL = 0.4415, значит значение коэффициента примем равным 1, т.к. NH>4*106. Подсчитаем значение допустимого изгибного напряжения [σF]1,2:
[σF]1,2=185,5 для Ст 45
[σF]1,2=290 для Ст40 Х

[σF]1,2=304,3 для Ст45Х

[σF]1,2=478 для Ст35ХГСА

Коэффициент YF(22)=4.1, YF(50)=3.77.

Отношение YF/[σF]1,2 больше для шестерни, значит расчет будем вести по шестерне.

Расчет на изгибную прочность.
Рассчитаем модули каждой элементарной передачи по формуле m≥
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, расчет будем вести по шестерне, [σF]=310 (Mпа).  

Подставим в эту формулу, предварительно зададимся К-коэффициентом  расчетной нагрузки К=1.5, Ψbm-коэффициентом ширины зубчатого венца 
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=b/m=10, значение 
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-коэффициента формы зуба приведены выше:

M8≥1.4
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M6≥1.4
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Так как делительный диаметр шестерни сажаемой на вал двигателя по конструктивным соображениям (из-за того что вал двигателя диаметром 4 мм) должен быть не меньше 8мм, то её модуль возьмем равным 0,4мм.  Подберем по таблице рекомендуемых значений модулей всех передач m8=1, m7=1, m6=0.8, m5=0.6, m4=0.5, m3=0.4, m2=0.4, m1=0.4.
2.6 Геометрический расчет электромеханического привода.

Определим параметры шестерен. Выберем значение коэффициента радиального зазора с*=0.5 

Делительный диаметр dдел=m*z
Диаметр вершин зубьев dз=m*z+2*m
Диаметр впадин dвп=m*z-3*m
Ширина шестерен b= 
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       Делительные межосевые расстояния: awi=0.5*m*(zi+zi+1) 
Параметры колёс приведены в таблице ниже:
	модуль
	шестерни
	колёса
	С*
	ψbm 
	d дел шес
	d дел кол
	da шес
	da кол
	df шес
	df кол
	aω 
	b

	1
	22
	50
	0.5
	10
	22
	50
	24
	52
	19
	47
	36
	10

	1
	22
	50
	0.5
	10
	22
	50
	24
	52
	19
	47
	36
	10

	0.8
	22
	50
	0.5
	10
	17.6
	40
	19.2
	41.6
	15.2
	37.6
	29
	8

	0.6
	22
	50
	0.5
	10
	13.2
	30
	14.4
	31.2
	11.4
	28.2
	22
	6

	0.5
	22
	50
	0.5
	10
	11
	25
	12
	26
	9.5
	23.5
	18
	5

	0.4
	22
	50
	0.5
	10
	8.8
	20
	9.6
	20.8
	7.6
	18.8
	14
	4

	0.4
	22
	50
	0.5
	10
	8.8
	20
	9.6
	20.8
	7.6
	18.8
	14
	4

	0.4
	22
	50
	0.5
	10
	8.8
	20
	9.6
	20.8
	7.6
	18.8
	14
	4


2.7 Расчет точностных характеристик привода.

Задача проверочного расчета заключается в проверке условия ∆∑<[δ0s], где ∆∑-расчётная погрешность электромеханического агрегата, [δ0s]-заданная погрешность электромеханического агрегата. Учитывая назначение рулевой машины, приходим к выводу, что погрешность редуктора будет определяться кинематической и люфтовой погрешностями. Кинематическая точность характеризуется наибольшей погрешностью функции положения при работе передачи в одном направлении. Люфтовая погрешность характеризуется боковым зазором, который предназначается для обеспечения свободного вращения колёс при температурных деформациях, а также для компенсации погрешностей сборки и изготовления, размещения смазки. Найдем скорость самой быстроходной ступени v=π*d*n/(60*1500)=3,14*8*2500/(60*1500)=0,7 [м/c]. Теперь, учитывая что v<5[м/с], назначим для редуктора степень точности   7-G согласно ГОСТу 1758-81. Для данной степени точности рассчитаем минимальное значение кинематической погрешности по формуле Fi0мин=0.71*Ks*(Fi1’+ Fi2’), где Ks-коэффициент фазовой компенсации. Fi1’ и Fi2’ –допуски на кинематическую погрешности колеса и шестерни соответственно, которые рассчитываются по формуле Fi2’=Fp+ff, где Fp-допуск на накопленную погрешность шага, ff-допуск на погрешность профиля зуба, все эти величины берутся из таблиц методического пособия «Расчет электромеханического привода» по ред. Кокорев Ю.А. Жаров В.А. Торгов А.М. 

Для колес: Fp1=Fp3=Fp5=26, Fp7=35, Fp9=42. Для всех колес ff=10.

Fi1=Fi3= Fi5=36, Fi7=45, Fi9=52.

Для шестерен: Fp2= Fp4= Fp6= Fp8= 22, Fp10=24, ff=10,  Fi2=Fi4= Fi6= Fi8= 32, Fi10=34.

Значения коэффициентов фазовой компенсации: Кs1=0.74, Кs2=0.8, Кs3=0.85, Кs4=0.85, Кs5=0.88.

Рассчитаем кинематическую точность элементарных передач по формулам:

Fi0мин=0.71*Кs*(Fi1+Fi2)

Fi0мин1=0.71*0.74*68=35.73, Fi0мин2=0.71*0.8*68=38.624 Fi0мин3=0.71*0.85*68=41.038, Fi0мин4=0.71*0.85*77=46.47 Fi0мин5=0.71*0.88*86=53.733. При расчете максимального значения кинематической погрешности учитывают приведенные погрешности монтажа шестерни Fi0мах=
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 где К-коэффициент фазовой компенсации. Её значения для каждой элементарной передачи равны: К1=0,93, К2=0,96, К3=0,98, К4=0,98, К5=0,96, E∑M=
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, учитывая что β –делительный угол наклона линии зуба равен 0,α-угол исходного профиля колеса равен 20°, приходим к выводу, что суммарная погрешность монтажа прямозубого колеса не зависит от ea-монтажного осевого биения зубчатого колеса, а зависит только от er-монтажного радиального биения зубчатого колеса. Следует отметить, что под монтажным радиальным биением зубчатого колеса понимается составляющая радиального биения зубчатого венца колеса, вращающегося на рабочей оси, определяемая радиальным биением поверхности, сопряженной с посадочным местом колеса. Так как в рулевой машине используются три трибки, то погрешностью монтажа шестерни пренебрегаем. Fi0мах1=0,93*68=63.24,  Fi0мах2=0,96*68=65.28,  Fi0мах3=0,98*68=66.64,  Fi0мах4=0,98*77=75.46,  Fi0мах5=0,96*86=82.56. 

Определим минимальное значение мертвого хода по формуле jtmin=jnmin/(cosα*cosβ). Значение jnmin –минимального значения гарантированного бокового зазора соответствующей передачи находим из справочных таблиц. Для 1,2,3-ей передач jtmin=8/0.94=8,51, для 4 передачи jtmin=11/0.94=11.7, для 5 передачи  jtmin=13/0.94=13.83. Максимальное значение мертвого хода рассчитывают по формуле  jtmax=0.7*(EHS1+ EHS2)+
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. Примем значение радиального зазора в опорах шестерни равным радиальному зазору в опорах вала и равным 
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=20 мкм значение допуска на отклонение межосевого расстояния fa, допусков на смещение исходного контура шестерни и колеса TH, и наименьшее смещение исходного контура  EHS  будем брать из таблиц. 
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Следует отметить что погрешности зубчатых и червячных передач обычно оценивают в угловых минутах и относят к ведомому колесу передачи. Если известно значение кинематической погрешности передачи , Fi0 в микрометрах, то погрешность указанных передач в угловых минутах
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, мертвый ход всех видов передач в угловых минутах  
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. Переведем минимальные кинематические погрешности : 
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переведем максимальные кинематические погрешности:
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переведем минимальные значения мертвого хода
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переведем максимальные значения мертвого хода в угловые минуты:
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Расчет погрешности рулевой машины будем проводить методом максимума-минимума. Для кинетической цепи, состоящей из n элементарных передач, расчетное соотношение для определения погрешности 
[image: image47.wmf]((i0Σ, приведенной выходному валу имеет вид 
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-значение кинематической погрешности j-й элементарной передачи кинематической цепи с учетом фактического угла поворота ведомого колеса передачи; 
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-коэффициент, учитывающий зависимость кинематической погрешности расчитывемой передачи от фактического максимального угла поворота её выходного колеса. Угол поворота ведомого колеса j-й передачи 
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, передаточный коэффициент j-й элементарной передачи определяют по формуле: 
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 передаточное отношение кинематической цепи между выходными валами j-й передачи и привода. По условиям задания угол поворота выходного звена рулевой машины равен 60 градусам. 

Угол поворота четвертого звена равен: 
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град,  Кф=0.98.  Видно, что далее углы поворота будут только возрастать, а так как при φ>2π Кф=1 то далее вычислять их не будем. Получим суммарную кинематическую погрешность: 
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Аналогичным способом получим выражение для мертвого хода передачи:
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суммарная погрешность будет складываться из кинематической и люфтовой ∆φ∑=2.74+3.12=5.86 угл. мин. Данная погрешность меньше заданной, поэтому приходим к выводу что точность задана правильно. 

2.8 Расчет муфты.

В данной рулевой машине используется электромагнитная муфта. Электромагнитная муфты отличаются удобством управления и малой инерционностью, поэтому широко применяются в автоматических устройствах. Определение момента муфты производится на основании заданного режима максимальной нагрузки при установившемся движении. В основу методики расчета положена величина удельной силы  сцепления ( в ферромагнитном слое, находящимся в магнитном слое, которая характеризует усилие сдвига поверхностей единичной площади. 

Момент, который должна передавать муфта, учитывая коэффициент запаса: М=6000*1.2=72000 Н*мм.

Если считать коэффициент трения постоянным, то фрикционный момент для n пар трущихся кольцевых поверхностей   Mфр=
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. Для выбранной конструкции n=3, f=0.3, поэтому по известному значению Мфр=М=2.2 Н*мм из вышенаписанного выражения можно получить значение усилия прижатия рабочих поверхностей Fэм=12.3 Н.

В подавляющем большинстве случаев f с увеличением скорости уменьшается по зависимости, близкой к линейной. На это изменение влияет также удельное давление между поверхностями и температура. Поэтому для надежной, безотказной работы и обеспечения требуемых характеристик значение Fэм=12.3 Н взято с некоторым запасом.

По известным значениям индукции B=2 Тл, рабочего зазора δ=0.3 мм, плотности тока j=5 А/мм2, электромагнитной постоянной μ0=4π*10-7, коэффициента запаса Кзап=0.5, диаметра провода dпров=0.32 мм, найдем геометрические параметры сечения обмотки электромагнита по формулам:
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Получили значения числа витков обмотки w=1237, и параметры сечения обмотки электромагнита 2мм х 3мм. 
2.9  Расчет валов.

Для валов выберем материал сталь 45 ГОСТ 4543-71 с улучшенной термообработкой. Характеристики этого материала:

(Т=850 Мпа, (В=1150 Мпа, (-1(0.5*(В=575 Мпа.

Среднее значение твердости HB((В/3.5=328.3 Мпа.

Изгибающие моменты, действующие на валы малы по сравнению с крутящими, так как малы силы реакций в опорах, следовательно, можно ими пренебречь. Поэтому будем определять диаметры валов из условия прочности на кручение, а также из условия расчета на жесткость. Так как при расчете кручение получается результат примерно в два раза меньше, чем при расчете на жесткость, то данный расчет приводить нецелесообразно. Ниже приведен расчет на жесткость.
И из условия (рас([(] расчета на жесткость по формуле:
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, в которой принимается значение угловой погрешности [(]=30 угловых минут, G=80000 Мпа.

Значение рабочей длины составляет 70мм. Получаем следующие результаты (результаты расчета и выбранные значения):

	Dвалов жесткость
	Dв выбран

	10.70474922
	11

	8.829128346
	9

	6.943713114
	7

	5.903501657
	6

	4.953838316
	5

	4.085856979
	4

	3.369958038
	4

	2.779494544
	4


2.10  Выбор материала корпуса.

Материал корпуса рулевой машины, учитывая срок службы, область применения и условия эксплуатации, должен обладать следующими свойствами: легкость, прочность, долговечность, жесткость, относительно невысокий коэффициент линейного температурного расширения. Поэтому материалом для корпуса выберем алюминиевый литейный сплав нормальной прочности АЛ9 ГОСТ 2685-75 (упрочненный термической обработкой). Получение: литье под давлением, закалка и полное искусственное старение, повышающее твердость. Характеристики материала: модуль упругости Е=0.71*105 МПа, твердость HB=68, коэффициент линейного температурного расширения α=23*10-6 ед/град.

Из этого же материала АЛ9 будут изготовлены крышки подшипников и крышка муфты.

2.11 Расчет подшипников.

Осевые нагрузки на опоры отсутствуют, поэтому будем использовать радиальные однорядные подшипники. Все подшипники рулевой машины имеют частоту вращения n≥1 об/мин, поэтому подбирать их следует по расчетной динамической грузоподъемности Ср:
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, где n-частота вращения, об/мин; Lh-долговечность, ч; Р-эквивалентная нагрузка:

P=Fr*V*Kσ*KT. 

В этой формуле V-коэффициент, учитывающий, которое из колец вращается. При вращающемся внутреннем кольце V=1. KT- коэффициент, учитывающий температуру (при Т=200К КТ=1,25) и Kσ-коэффициент безопасности выбираются по таблицам (Кσ=2). Чтобы найти силы реакции в опорах, нужно знать радиальную составляющую от силы взаимодействия колес. Эту составляющую можно найти, зная тангенцальную составляющую 
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. Причем реакции в опорах разложены на две составляющие, лежащие в разных плоскостях, поэтому результатом будет их геометрическая сумма.

Результаты расчетов занесем в таблицу:

	№ вала
	ω об/мин
	Долго-веч-ность
	Fr зацепл
	V
	kσ
	kT T=200K
	P
	C(динамич)
	№ подш
	С подш

	1
	6.850975
	2000
	198.5292
	1
	2
	1.25
	496.32
	464.952926
	1000094
	750

	2
	15.41469
	2000
	91.87339
	1
	2
	1.25
	229.68
	281.947656
	1000093
	440

	3
	34.68306
	2000
	53.14533
	1
	2
	1.25
	132.86
	213.716476
	1000093
	440

	4
	78.03689
	2000
	32.7921
	1
	2
	1.25
	81.98
	172.797018
	1000092
	220

	5
	175.583
	2000
	18.21024
	1
	2
	1.25
	45.526
	125.741024
	1000092
	220

	6
	395.0617
	2000
	10.53395
	1
	2
	1.25
	26.335
	95.3117645
	1000092
	220

	7
	888.8889
	2000
	4.874796
	1
	2
	1.25
	12.187
	57.7970953
	1000092
	220

	8
	2000
	2000
	2.25591
	1
	2
	1.25
	5.6398
	35.0481837
	1000092
	220


Все подшипники по ГОСТ 8338-75. Подшипник на выходном валу 1000088 выбираем исходя из конструктивных особенностей выходного звена.
Расчет фрикционной предохранительной муфты.

Предохранительная муфта служит для ограничения момента нагрузки на данном валу, чтобы избежать ситуации, когда двигатель будет работать в режиме короткого замыкания. При этом вся энергия двигателя идет на нагрев, что в результате приводит к перегреву и сгоранию двигателя, а значит и выходу рулевой машины из строя. Установка муфты ведется с учетом момента на валу, а также скорости его вращения. Большой момент увеличивает размеры муфты, а высокая скорость приводит к быстрому прогоранию или проскальзыванию материала муфты. Выберем место закрепления муфты на третьем валу от двигателя. Момент на валу равен 127,3 Н*м, скорость вращения 888 об/мин. Приведенный момент на валу считается как: Мпр=Мвала*1,2=153Н. Из формулы   Мпр=
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 находим величину прижимного усилия с учетом выбора ширины фрикционного материала d2-d1=3мм (d2=16.8мм, d1=10.8мм). Получаем из соотношения Fa=Fпр=
[image: image69.wmf])
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 EMBED Equation.3  [image: image70.wmf], что величина силы равна 72Н. Рассчитаем параметры пружины, что должна обеспечить необходимую силу. С=
[image: image71.wmf]d
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 примем равное 8. d пружины считаем по формуле: d≥
[image: image72.wmf]max
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, где kτ=(4*c+2)/(4*c-3), τmax=500 МПа для пружинных сталей. Получаем, что d≥1.8 мм. Выберем d=2мм, тогда D=16 мм. При G=81000 МПа, рабочем ходе пружины λ≈7 мм, усилии предварительной деформации: 60Н, рабочем усилии: 80Н, усилии максимальной деформации: 90Н выбираем пружину №348 по ГОСТ 13767 – 86. Регулирование пружины осуществляется гайкой.
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