1
5
[image: image1.wmf];

max

max

2

0

0

max

max

H

H

np

H

H

p

i

J

M

P

w

w

h

w

·

+

=



Содержание


Введение
5

I
Проектный расчет ЭМП
6

I.I
Выбор электродвигателя
6

I.II
Кинематический расчет
9

I.III
Выбор материалов для конструкции
10

I.IV
Силовой и прочностной расчет
11

I.V
Расчет подшипников
17


Расчет предохранительной муфты
20

II
Проверочный расчет
23


Расчет размерной цепи
25

III
Расчет ЭМП на быстродействие
26

IV
Краткое описание устройства привода
27

V
Обеспечение, примечания, благодарности
29

VI
Список литературы
31


Черновики, спецификации
32

Введение

Приборостроение, как одна из ведущих отраслей промышленности, приобретает за последнее время все возрастающее значение для развития науки и техники. Развитие и внедрение автоматизации производственных процессов и систем телеуправления и современные научные исследования в первую очередь базируются на наличии высокоточных приборов.

В этих условиях перед работниками приборостроительной промышленности и перед нами, студентами, ставятся задачи создания все новых и новых приборов и непрерывного их усовершенствования.

Одной из сфер реализации накопленных знаний и опыта всей приборостроительной промышленности, является разработка и конструирование электромеханических приводов и устройств с их использованием.

Электромеханические приводы (ЭМП), состоящие из двигателя и механической передачи, широко применяются в медицинской и вычислительной технике, радиоэлектронной и оптико-механической аппаратуре, измерительных устройствах системах робототехники и автоматики, а также в других устройствах для передачи движения на исполнительный орган (нагрузку). Широкие функциональные возможности, точность и надежность ЭМП обеспечивают устойчивый интерес разработчиков к ним. Совершенство конструкции ЭМП во многом зависит от того, насколько правильно выбраны и рассчитаны элементы привода.  

Перед нами стоит задача пройти все этапы связанные с проектированием и расчетом электромеханического привода, с разработкой конструкторской, рабочей и проектной документации. Это всего лишь пример и своего рода испытание, имеющее целью дать представление о реальном процессе проектирования и разработки конструкции будущего изделия, о всех тех трудностях и неоднозначности выбора с которыми приходится сталкиваться конструкторам.

В наши дни огромную роль играет использование информационных технологий и компьютерных средств для удобства и автоматизации расчетов, проектирования и изготовления в целом различных конструкций и устройств. 

При разработке этого проекта был использован персональный компьютер типа IBM PC с процессором Intel Pentium( 166MHz, пакет прикладных программ фирм Microsoft( и CORELCorporation(, а также 2 программы разработанные автором непосредственно для этого проекта.

I. Проектный расчет ЭМП

Исходными данными для проектного расчета являются:

· назначение

· конструктивное оформление

· параметры нагрузки

· условия эксплуатации ЭПМ

Основные этапы расчета следующие:

1) выбор электродвигателя

2) кинематический расчет

3) силовой расчет

4) расчет на прочность

5) геометрический расчет и конструирование ЭМП

I.I Выбор электродвигателя

Выбор электродвигателя обычно осуществляют в 2 этапа: сначала устанавливают возможные для применения типы электродвигателей, а затем из намеченных типов подбирают конкретный двигатель для разрабатываемого ЭМП.

Для установления типа электродвигателя необходимо проанализировать требования к ЭМП, указанные в задании, и составить перечень требований, предъявляемых к эксплутационным и электромеханическим параметрам двигателя. В этот перечень включают следующие требования:

(a) к управляемости электродвигателя

(b) к режиму работы двигателя

(c) к механической характеристике двигателя и нагрузочным характеристикам ЭМП, и их поведению при работе ЭМП

(d) к частоте вращения двигателя и быстродействию

(e) к электрическим параметрам двигателя: току, значению питающего напряжения и частоте, их допустимым отклонениям

(f) к долговечности, габаритам массе, стойкости к механическим и климатическим воздействиям

Поскольку в приводах следящих систем применяются управляемые двигатели, то выбираем серии ДИД, ДГ, СЛ, ДПР и ДПМ.

Учет напряжения питания с срока службы значительно сужает этот круг. Исключаются двигатели переменного тока ДИД и ДГ и постоянного – СЛ.

Серия ДПМ имеет большой момент инерции, а для следящих систем это не выгодно, следовательно останавливаемся на серии ДПР.

По сроку службы, условиям эксплуатации и питающему напряжению подходят следующие двигатели:

ДПР-2-Ф1-01
ДПР-52-Ф1-05

ДПР-2-Ф1-02
ДПР-52-Ф1-06


ДПР-52-Ф1-07

ДПР-32-Ф1-05
ДПР-52-Ф1-08

ДПР-32-Ф1-06


ДПР-32-Ф1-07
ДПР-62-Ф1-06

ДПР-32-Ф1-08
ДПР-62-Ф1-07


ДПР-62-Ф1-08

ДПР-42-Ф1-05


ДПР-42-Ф1-06
ДПР-72-Ф1-06

ДПР-42-Ф1-07
ДПР-72-Ф1-07

ДПР-42-Ф1-08
ДПР-72-Ф1-08

Так как для разрабатываемого привода следящей системы не требуется большого срока службы, остановим свой выбор на следующих двигателях:

ДПР-42-Ф1-06

ДПР-52-Ф1-04

ДПР-62-Ф1-04
Двигатели серии ДПР – реверсивные, рассчитаны на продолжительный режим работы, могут работать в кратковременном и повторно кратковременном режимах. Предназначены для работы при температуре окружающей среды –60…+70 ( С, относительной влажности 98% при температуре 40 ( С и атмосферном давлении от 535 до 3040 ГПа. Рабочее положение – произвольное. Крепление  электродвигателей с обозначением Ф осуществляется привертыванием двигателя к корпусу через отверстия во фланце.  

Произведем необходимый расчет мощности

Расчетная мощность электродвигателя представляется формулой:
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 – общее передаточное отношение;

(0

– предполагаемый КПД передачи;

JH

 – приведенный момент инерции привода;

(нmax 
– максимальная скорость вращения выходного вала;

(нmax 
– максимальное ускорение;
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 (nном – номинальная частота вращения вала двигателя);
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Согласно известным исследованиям относительный минимум Jпр достигается при оптимальном числе ступеней редуктора nopt=3lgi0 и сугубо не равномерном распределении i0 по ступеням – постепенном увеличении передаточных отношений от входа к выходу редуктора.

Такой подход к решению задачи повышения быстродействия привода нельзя признать безошибочным по ряду причин (см.)Поэтому примем наиболее простое и часто встречающееся на практике равномерное распределение i0 по ступеням , сохраняя другие допущения при оптимальном распределении.
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 (3…5 – эффективное передаточное отношение для цилиндрических прямозубых зубчатых колес                                                           будем использовать в данном приводе из-за простоты расчета и дешевизны их изготовления);

Для расчета потребляемой мощности выберем количество ступеней n=4
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двигатель не подходит!

ДПР-52-Ф1-044




[image: image13.wmf]2

7

10

17

м

кг

J

P

×

×

=

-

- момент инерции ротора;


[image: image14.wmf]с

рад

n

ном

дв

23

,

471

60

2

4500

60

2

=

×

=

×

=

×

p

p

w



[image: image15.wmf]23

,

471

0

1

=

=

i

i

n

- общее передаточное отношение;


[image: image16.wmf]4

...

6

7

.

0

...

48

.

0

673

.

2

)

5

...

3

lg(

23

,

471

lg

lg

lg

0

=

=

=

=

i

i

n

( берем 4.


[image: image17.wmf]2

7

2

7

10

26

)

23

,

471

(

2

,

0

10

17

м

кг

J

пр

×

×

=

+

×

=

-

-

;


[image: image18.wmf];

7

.

4

60

2

6000

10

10

60

2

10

;

85

,

3

1

5

,

0

)

23

,

471

(

10

26

814

,

0

1

5

,

2

3

3

2

7

Вт

n

М

Р

Вт

P

ном

ном

ном

р

=

×

×

×

=

×

×

×

=

=

×

×

×

×

+

×

=

-

-

-

p

p



[image: image19.wmf]Þ

>

p

ном

P

Р

двигатель подходит так как есть запас по мощности!

Дальнейший подбор двигателя не имеет смысла, т.к. у последующих марок двигателей будут увеличиваться габариты и момент на валу, а следовательно и момент инерции ротора, что противоречит требованию задания.

Данные расчетов сведем в таблицу:

ЭД
Рном, Вт
Ррас, Вт
n
Срок
Габариты 

ДПР-42-Ф1-06
3,1
3,26
6000
800
54 х 25

ДПР-52-Ф1-04
4,7
3,85
4500
1500
64 х 30

Выбираем двигатель – ДПР-52-Ф1-04.

Характеристики ДПР-42-Ф1-05
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I.II Кинематический расчет

Требуемое передаточное отношение кинематических цепей i0 можно реализовать с помощью разных схемотехнических элементов. От того насколько рационально выбраны эти элементы во многом зависит эффективность разрабатываемого ЭМП. При выборе схемы и схемотехнического состава ЭМП учитывают:

· закон, вид и характер движения выходного звена

· общие передаточные отношения цепей ЭМП

· условия эксплуатации и долговечности

· технологичность и экономические факторы

Из-за многообразия факторов, подлежащих учету, многие из которых не поддаются простому математическому описанию, система выбора схемы и схемных элементов пока не разработана. Для простоты расчетов, а так же беря во внимание технологичность и высокую точность, в нашей конструкции выгодней использовать передачи с прямозубыми цилиндрическими колесами.

Исходя из опыта конструирования можно принять передаточное отношение в одной ступени для цилиндрической передачи внешнего зацепления i = 3…5 (что учитывалось при выборе двигателя).

При проектировании ЭМП на базе цилиндрических зубчатых колес требуемое передаточное отношение i0 можно реализовать различными способами. Выбор того или иного способа зависит от требований, предъявляемых к конструкции. Если среди этих требований есть заданное или доминирующее, то задача проектирования упрощается, поскольку существуют методики расчета по отдельным критериям. В нашем задании дополнительным условием проектирования ЭМП является минимизация габаритов конструкции. Это следует учитывать не только на стадии кинематического расчета, но и при расположении двигателя и разъема для подключения внешней цепи, так как практика показывает, что именно они (их габариты) будут существенно влиять на размеры конструкции в целом.

Приводимые ниже расчетные соотношения проводились для нулевых зубчатых колес, при условии, что прочностные характеристики материалов зубчатых колес и шестерен в зацеплении близки между собой, числа зубьев шестерен одинаковы, коэффициент полезного действия зубчатой передачи близок к единице, отношение нагруженной ширины зубчатого венца к модулю для всех передач – постоянная величина. И так…

Критерий увеличения быстродействия 


При выборе электродвигателя уже учитывался данный критерий разработки (см.выше ), поэтому:  

   число ступеней 
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передаточное отношение одной ступени :
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полностью подходит по передаточному отношению i (iцп=3…5).

Ниже, будет показано, что данный способ распределения передаточного отношения по ступеням привода полностью удовлетворяет этому критерию расчета.

I.III Выбор материалов для конструкции

Материал выбирают с учетом назначения передачи, характера действующей нагрузки, условий эксплуатации, массы, габаритов и стоимости. Желательно количество материалов, используемых в разрабатываемом приводе, резко ограничить.

В данном проекте не учитывались рекомендации [1] по поводу использования материалов для мелкомодульных цилиндрических передач, для прирабатывающихся передач, для передач, работающих при различных окружных скоростях. «На карту» было поставлено увеличение,   быстродействия привода, т.е. минимизация его момента инерции, а для этого, в свою очередь был проведен анализ формул, по которым вычисляются модули зубчатых передач и диаметры валов. Как видно из этих формул
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в знаменателе стоят прочностные характеристики материалов. Следовательно, чтобы минимизировать диаметры валов и модуль зубчатых передач, необходимо выбирать материал с высокими по абсолютному значению прочностными характеристиками. При изучении соответствующей литературы был найден материал отвечающий этим требованиям.

Сталь
(в , Мпа
(-1 , Мпа
(f, Мпа
НВ

35
520
225
150
250

Для материала плат был выбран алюминиевый сплав Д16ТН, для облегчения конструкции, для легкости обработки, но обладающий такими характеристиками твердости, чтобы обеспечить требуемые посадки для подшипников в корпус привода. Принятию этого решения способствовало изучение макета привода на кафедре РЛ5 МГТУ им Н. Э. Баумана.

Сплав
НВ
Терм. обработка

Д16ТН
115
Нагартовка после закалки

I.IV Силовой и прочностной расчет

Задача расчета заключается в определении крутящих моментов (статического и суммарно), действующих на каждом валу, диаметра соответствующего вала и модулей зубчатых колес и шестерен. Приведение моментов от выходных звеньев к двигателю последовательно от передачи к передаче по формуле:


[image: image26.wmf]подш

пер

i

i

i

M

M

h

h

×

×

=

+

1

, где Мi – искомый момент на ведущем звене;

Мi+1 – искомый момент на ведомом звене;

i – передаточное отношение передачи;

(пер – КПД передачи (0,98…0,99 для цилиндрической);
                                    (0,96…0,98 для конической);   

(подш – КПД подшипников (0,95…0,99);

Полный момент нагрузки на выходном валу:
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При расчете диаметров валов мы учтем только кручение, а позже, в проверочных расчетах рассчитаем один из валов на изгиб. Диаметр вала вычисляется по следующей формуле:
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, где М – момент на текущем валу;

[(] – допустимое напряжение кручения.

Модуль для открытых цилиндрических прямозубых передач вычисляется по формуле:
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, где Km – коэффициент для прямозубых колес 1.4;

М – крутящий момент;
YF – коэффициент формы зуба;

K – эмпирический коэффициент 1,1…1,5

z –  число зубьев рассчитываемого колеса;

(m – коэффициент ширины зубчатого венца;

[(F] – допустимое напряжение изгиба.

Определение допустимого (F для стали 35:
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 ; где (-1-предел выносливости;
                         SF = 1.2…2 – коэффициент запаса;

Итак, для  стали 35, [(F] = 150Мпа. 

Собственно расчет


Выбираем количество зубьев на шестерне z1 =17,тогда количество зубьев на колесе равно:

 z2=i1*z1=4,65*17=79 ( из стандартного ряда выбираем ближайшее большее значение z2=80

Тогда точное передаточное отношение одной ступени равно i1=4,7,а общее – i0=488,как видно оно отличается от требуемого меньше чем на 5% поэтому подходит. 
Данные для расчета моментов на валах привода, диаметров валов, модулей зубчатых передач :

(пер = 0.98
YF = 4.3 (z =17)
K = 1.2

(подш = 0.99
Km = 1.4
(m = 6

Число ступеней , n = 4

Передаточное отн.
I1 = 4.6

Сталь 35
(в = 520Мпа
(-1 = 225Мпа
(кр = 150Мпа

При выборе параметров, необходимых для расчетов модулей зубчатых передач, автор руководствовался рекомендациями в [1].

Рассчитаем модуль последней передачи :

m >
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Из конструктивных и технологических соображений выбираем модуль равный 0,2 мм на всех ступенях

.

Рассчитаем моменты на валах:
М4=
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Рассчитаем диаметры валов:

d1=
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d2=
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 EMBED Equation.3  [image: image39.wmf]3
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Данные полученные в результате расчетов сведем в таблицу:


Момент Нм
Диаметр мм
Модуль мм
Коррекция

1 вал двигатель
0,0013
1,23
m1-2 = 0.2
M1-2 = 0.6

2 вал
0,08
1,62
m2-3 = 0.2
M2-3 = 0.6

3 вал
0,03
2,25
m3-4 = 0.2
M3-4 = 0.6

4 вал
0,2
3,05
m4-5 = 0.2
m4-5 = 0.6

5 вал
2,8
7,36
m5-6 = 0.2
m5-6 = 0.6

Сравнение размеров вала выбранного двигателя с размерами шестерни входной ступени, показывает, что диаметр вала двигателя = 4мм превышает диаметр делительной окружности шестерни, что не позволяет при традиционной конструкции закрепить ее на валу. Это несоответствие размеров требует либо увеличения диаметра шестерни, либо разработкой ее особой конструкции. Применение последней менее целесообразно, поэтому увеличиваем диаметр шестерни. Естественно это увеличение приведет к увеличению диаметров и всех последующих ступеней, иначе редуктор невозможно будет собрать! После коррекции полученные значения модулей необходимо округлить до значений из стандартного ряда. Здесь использованы значения модулей из первого, более предпочтительного ряда. 

Коррекция модулей колес по диаметру вала двигателя: 
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мм. Принимаем  модуль для всех ступеней равный              m = 0,6мм.
Как видно из таблицы момент на первом валу много меньше момента двигателя, это значит что двигатель выбран верно!!!!!!!!

Ширину колес увеличивать не будем, т.к. увеличение модуля ведет к увеличению прочности.

Рассчитаем делительные диаметры и ширину колес:

b=m((m=0,6(5 =3(мм)

Dш=m(z1=0,6(17=10,2(мм)

Dк=m(z2=0,6(80=48(мм)

1 передача
b1-2  = 3,00 мм
Dш = 10.2   мм
DК =48 мм

2 передача
b3-4  = 3,00 мм
Dш = 10.2   мм
DК =48 мм

3 передача
b5-6  = 3,00 мм
Dш = 10.2   мм
DК =48 мм

4 передача
b7-8  = 3,00 мм
Dш = 10.2   мм
DК =48 мм

5 передача
b9-10 = 3.00 мм
Dш = 10.2   мм
DК =48 мм  -   Выходная ступ.

Рассчитаем диаметры выступов шестерни и колеса:

Dша=Dш +2m=10,2+2(0,6=11,4(мм)

Dка=Dк +2m=48+2(0,6=49,2(мм)

Рассчитаем диаметры впадин шестерни и колеса:

Dш f =Dш -2m(1+c)=10,2-2(0,6(1+0.35)=8,58(мм)

Dk f =Dk +2m(1+c)=48-2(0,6(1+0,35)=46,38(мм)

       c=0,35 для m>0,5

Рассчитаем межосевое расстояние:

аw=0,5m(z1+z2)=0,5(0,6((17+80)=29,1(мм)

По техническому заданию требуется, чтобы выходной вал был перпендикулярен входному, поэтому необходимо предусмотреть установку на выходном валу конического  колеса, как наиболее простого способа поворота передаваемого движения  на 90 градусов.

Рассчитаем параметры конической ступени:
Так как общее передаточное отношение цилиндрических ступеней привода полностью удовлетворяет заданию, возьмем передаточное отношение конической ступени равное единице ik=1.

Данные для расчета:

z1=z2=17

me=0,6 –внешний окружной модуль (значения me стандартно и выбирается из таблицы (см.));

de=me( z1=0,6(17=10,2(мм) – диаметр внешней делительной окружности;

(1=arctg
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 EMBED Equation.3  [image: image44.wmf]°
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(мм) – внешнее конусное расстояние;
b>0,3Re=0,3(7,21=4,2(мм)                    b<10me=10(0,6=6(мм)

Выбираем b=4(мм) – ширина венца;

R= Re-0,5b = 7,21-0,5(4 = 5,71(мм) – среднее конусное расстояние;
m = me
[image: image46.wmf]Re
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0,475(мм) – торцевой модуль;
dm= mz = 0,475(17 = 8(мм) – диаметр торцевой окружности;
hae= ha*me =0,6(мм) – высота головки зуба (у торца);

   где ha*=1

hfe = ha* + c*me = 0,6+0,35(0,6 = 0,81(мм) – высота ножки эуба (у торца);

he=1,41(мм) – высота зуба (у торца);

dae=de + haecos( = 10,2 + 0,6( cos45 =10,62(мм) - внешний диаметр вершин;

dfe=de - hfecos( = 10,2 - 0,6( cos45 =9,6(мм) - внешний диаметр впадин;

B=Recos( - ha*mesin(  = 7,21(cos45 – 0,6(sin45 = 4,67(мм)

L=10 (мм)

( f =arctg
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6,4( - угол ножки зуба;
(a=(f
(a=( +(a = 45( + 6,4( = 51,4( - угол конуса вершин;
(f=( - (a = 45( - 6,4( = 38,6( - угол конуса впадин;

Результаты расчета сведем в таблицу:

z1=z2=17
Re=7,21(мм)
de=10,2(мм)
(  =45(
he=1,41(мм)

Me=0,6(мм)
R=5,71(мм)
dm=8(мм)
(a =( f=6,4(
hae=0,6(мм)

M=0,475(мм)
B=4,67(мм)
dae=10,62(мм)
(a =51,4(
hfe=0,81(мм)

b=4(мм)
L=10(мм)
dfe=9,6(мм)
( f =38,6(


По техническому заданию в конструкции необходимо предусмотреть установку потенциометра обратной связи. Из Справочника Радиолюбителя-конструктора за 1991 год выберем малогабаритное переменное сопротивление СП4-1а. Конструктивно оформим это сопротивление в плате корпуса и свяжем его с колесом выходного вала через зубчатое зацепление. Передаточное отношение выходное колесо – резистор сделаем равным двум i=2 для уменьшения угла поворота. На 6000 поворота выходного колеса ось резистора повернется на 3000 . Конструктивное исполнение резистора СП4-1а позволяет это сделать.

Геометрические параметры дополнительной ступени:

Zвых=32
d1=19,2(мм)
da1=20,4(мм)
df1=18(мм)

Zвых1=67
d2=40,2(мм)
da2=41,4(мм)
df2=39(мм)

I=2,09
b=3(мм)



I.V Расчет подшипников

В современном приборостроении широкое применение находят подшипники качения, типы и размеры которых определяются соответствующими стандартами. Трение в шарикоподшипниках (трение качения) меньше, чем трение в подшипниках скольжения. Главное преимущество шарикоподшипников заключается в значительно меньшем начальном моменте трогания при любых числах оборотов, в меньшем расходе смазочных материалов и нечувствительности к температурным колебаниям.

Использование подшипников качения значительно увеличивает габаритные размеры прибора, удорожает его стоимость и требует тщательного регулирования и балансировки, то есть более точной установки подшипников.

Однако, не смотря на этот недостаток и кажущееся противоречие с заданием на проект (минимизация габаритов, где было бы целесообразней применить подшипники скольжения), в курсе проектирования обязательным требованием является расчет подшипников качения, чтобы проверить знания студентов. Вот собственно этим мы и займемся ниже.

Анализируя устройство будущей конструкции, видим, что наиболее нагруженным в радиальном направлении является выходной вал редуктора. На него действует самый большой крутящий момент, а про осевую нагрузку со стороны выходного вала привода нам ничего не известно ( будем предполагать, что она отсутствует.

Составляем расчетную схему, находим реакции в опорах и по результатам расчета выбираем серию и тип подшипника. Но сначала посмотрим какие силы действуют в зубчатом зацеплении.
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 где

М – вращающий момент на колесе (шестерне) с диаметром делительной окружности d;


[image: image51.wmf]( - угол зацепления, для прямозубых цилиндрических передач ( ( 200.

Расчет подшипников выходного вала
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Диаметр выходного вала по предварительным расчетам должен быть не меньше 8 мм. По приближенному эмпирическому соотношению 
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 длина вала может достигать 80 мм, что полностью удовлетворяет конструкции. 
Находим силы действующие на вал:

Fn1 = 
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Fn2 =
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D = 8 мм ; d = 6 мм – предполагается использовать подшипник сверх легкой серии.

Составляем уравнения моментов относительно точек А и В в разных плоскостях, откуда находим реакции в опорах:

  (MA=0;                                                                        XA=248,6 H

XA(55 – Fr1(28,5 + Fr2(75 – Ft2(5,1=0;                            XB=-833,6 H  

 (PX=0 ;                                                                         FA=161,5 H   

XA – Fn1 + XB + Fn2 =0;

 (PZ=0;

- Pt2 + FA=0;

 (MA=0;                                                                          YA=-100 H 

-Fn1(28,5 - YB(55 + Fn2(75 – Ft2(5,1=0;                            YB=145 H

 (PY=0;

-YA – Fn1 – YB + Fn2 =0;
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Выберем конструкцию подшипниковых узлов таким образом, чтобы осевую нагрузку FA воспринимал подшипник А, на который действует меньшая радиальная нагрузка.

Рассчитаем подшипник В: 
Так как данный подшипник не воспринимает осевую нагрузку, то:
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 всякого е и эквивалентная нагрузка определяется по формуле: 

P = XVFr(Кб(Кт = 846,15Н, где Х = 1 – коэффициент приведения осевой                      силы;

V = 1 – коэффициент, учитывающий вращение кольца подшипника:

Fr = 846,15H – радиальная нагрузка; 

Кб = 1 – коэффициент безопасности, подшипник работает без перегрузок;

Кт = 1 – температурный коэффициент, подшипник работает в нормальных условиях; 

Частота вращения выходного вала 
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 об/мин > 1, следовательно проверяем подшипник по динамической грузоподъемности:
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, где P = 846,15 H – радиальная нагрузка;

n = 9.5 об/мин – частота вращения;

Lh = 350ч – продолжительность работы.

Для конструкции выберем подшипник сверхлегкой серии 1000096, характеристики которого приведены в таблице.

Марка
D
D
b
C
Co
n

1000096
6 мм
15 мм
5 мм
1160 Н
570 Н
31500

Этот подшипник полностью удовлетворяет требованиям по нагрузке: Ср < C. Запас  - 2 в раза!

Далее в конструкции будем использовать эти подшипники, т.к.  нет смысла удорожать конструкцию. Как видно из силовых расчетов, можно применять подшипники с более низким коэффициентом динамической грузоподъемности, но это конструктивно не целесообразно, так как выходной вал может получится слишком тонким и может сломаться. Это так же приведет к резкому удорожанию конструкции и технологического процесса ее изготовления.

Т. к. на остальных валах нагрузка на порядок  меньше по сравнению с выходным валом, будем использовать валы диаметром 6 мм и подшипники серии 1000094, со следующими характеристиками :
Марка
D
D
b
C
Co
n

1000094
4 мм
11 мм
4 мм
750 Н
350 Н
31500

Расчет предохранительной муфты


Муфты служат для передачи движения от одной вращающейся оси детали к другой, от ведущего звена к ведомому.

Наибольшее распространение в приборостроении получили муфты: подвижные дисковые и мембранные; сцепные с торцовыми зубьями и фрикционные; предохранительные и невозвратные.

Данный проект по заданию должен обязательно предусматривать муфту в своей конструкции. Из всего многообразия предохранительных муфт и их конструкций на кафедре РЛ5 МГТУ им. Н. Э. Баумана нам была рекомендована фрикционная муфта, в которой фрикцион объединен с одним и колес редуктора. 

Фрикционные муфты состоят из двух половин, прижатых одна к другой с определенной силой величину которой можно регулировать (в нашем случае гайкой, контримой винтом). Когда величина крутящего момента на ведомой оси превышает величину момента сил трения в муфте, одна половина ее начинает скользить по отношению к другой.
На рисунке показана муфта. Используемая в проекте. Прижатие полумуфт к фрикционным дискам происходит за счет пружины, расположенной по среднему диаметру последних. Сулу прижатия можно регулировать с помощью гайки, навертываемой на резьбу вала. Если обозначить через Р давление, действующее равномерно и перпендикулярно по всей трущейся поверхности, то сила трения в полумуфте будет равна R = P(, а момент во всей муфте Мтр = 2Р(r. откуда видно, что нужно выбирать больший радиус и больший коэффициент трения (, чтобы обеспечить больший момент при той же силе, а это в свою очередь ведет к уменьшению габаритов пружины. Итак, весь расчет муфты сводится к выбору трущихся материалов поверхностей и среднему радиусу трения. Для уменьшения силы прижатия муфту можно располагать дальше от выходного вала, так как на предыдущих валах действует меньший момент нагрузки.

Муфту конструктивно оформим на 4 валу, считая от вала двигателя. Имеем следующие данные для расчета пружины на муфте:

Момент = 2.8Н
R = 20мм
F = 0.3 (сталь по ферродо)

Рассчитаем пружину сжатия по следующим формулам :

Сила прижатия пружины 
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. Берем значение эмпирического коэффициента С из интервала 4…12, вычисляем для выбранного С коэффициент 
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; вычисляем диаметр проволоки пружины 
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(сталь 65Г – [(] = 350Мпа); диаметр самой пружины D = C(d. Зададимся рабочим числом витков Iр = 2, тогда полное число витков при шлифовании крайних витков, для обеспечения перпендикулярности опорной плоскости  Iп = iр + 1,5 = 3,5 витка. Рассчитаем осевое перемещение одного витка ( при максимальной нагрузке
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 - допустимое напряжение для статической нагрузки;
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 (G = 8.1(104 МПа для стали 65Г);

длину пружины в свободном состоянии Ho = ( + d(iп + 0.1(d(Iр;  длину пружины под требуемой нагрузкой H1 и длину полностью сжатой пружины H = ip (d (витки пружины полностью прижаты).

После расчета были получены следующие результаты диаметров проволоки, которые затем округлялись до стандартных, и диаметров пружин для значений С из интервала 4…12, которые сведем в таблицу.

С
4
6
8
10
12

d мм
3.2
3.5
4
4.5
5

D мм
12.8
24
32
45
54

Pm H
376
262
294
297
340

( мм
1.46
1.7
1.1
1.09
0.9

Н0 мм
13.3
14.4
14.8
17.74
19.4

H1 мм
6.8
7.4
8.4
9.4
10.4

H мм
6.4
7
8
9
10

По данным приведенным в таблице и из конструктивных соображений, а так же учитывая условие минимизации габаритов конструкции, выбираем пружину с характеристиками приведенными во втором столбце таблицы.

Итог


Итак, проектный расчет электромеханического привода завершен. Можно начинать прорабатывать конструкцию редуктора и параллельно уточнять и может быть изменять некоторые характеристики, параметры конструкции. Каждое уточнение или изменение повлечет за собой проверочный расчет, чем мы и займемся в дальнейшем.

II. Проверочный расчет

Проверочный расчет на прочность имеет целью проверить, выполняются ли условия прочности на выносливость.

Цилиндрическая шпонка

Dвала  мм     
b  мм
b  мм 
h  мм
t  мм
t1  мм

    7…10
    3
    3
6…28
  2.0
   1.1
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Призматическая шпонка

Диаметр вала на котором расположена муфта – 8 мм. Для данного диаметра вала имеем следующие размеры шпонки по справочным данным, приведенным в [3]:



DВАЛА мм
b мм
h мм
d мм
l мм

6…8
2
2.6
7
5.8

Расчет запрессовки на накатку 

    Применение этого вида соединения позволяет значительно снизить его стоимость, т.к. размеры можно выдерживать с меньшей точностью.

   При расчете на прочность соединения определяют величину крутящего момента, который оно может передать.
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, где b - толщина закрепляемой на валу детали;
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d  - диаметр соединения ;

d1 - диаметр накатанного вала,
d1 = d + (0,25…0,5)t 
t   -  шаг накатки;

[(B] - допускаемое напряжение на срез.

 [(B]=450 ( H/mm2 )



Мкр
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При Мкр=2,8 Нм данное соединение полностью нам подходит. 

Расчет выходного вала на изгиб

         XA                           Fr1                  XB                     Fr2                  




                                               D                                         Ft2        d     



YA                          Fn1                                    YB                                   Fn2               

                 28.5                      26.5                  20

Данный расчет имеет целью проверить расчеты диаметра вала по кручению, которые мы проводили при расчете диаметров валов.

Найдем реакции в опорах и построим эпюры моментов на валу для определения наиболее опасных сечений.  

Из предыдущих расчетов нам известны силы реакций в точках А и В и момент кручения 

Т = 2800 Нмм.         
 XA =248.6 H                                  
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В соответствии с формой вала в осевом направлении и эпюрами моментов, предположительно опасным сечением вала I-I. Рассмотрим это сечение: концентратором напряжения в нем является посадка с натягом зубчатого колеса на накатку. В вертикальной плоскости действует момент 292Н, в горизонтальной – 825Н. Эквивалентный момент в сечении
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Для стали 40Х закаленной в масле (И = 230Мпа, что больше 70 –ти МПа по расчету. Соответственно, данная конструкция вала нас удовлетворяет по изгибной прочности и по кручению.
Расчет размерной цепи


Для примера расчета взят вал на котором расположена фрикционная муфта и блок зубчатых колес.

Произведем расчет размерной цепи методом максимума-минимума при условии равенства допусков размеров цепи. Как видно из размерной цепи размер 45h8 – увеличивающий, все остальные – уменьшающие. Свободный размер (А = 3Н11. Допуск на размер (А ( = 60 мкм.
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По таблице приведенной в лекциях находим, что все остальные размеры необходимо проставлять с допусками по 6-му квалитету. Находим допуск на каждый размер:
А1 = 3+0,006

А2 = 8+0,009

А3 = 8+0,009

А4 = 18+0,011

А5 = 4+0,008

А6 = 45+0,016

Проверяем, сумма всех отклонений должна равняться отклонению на свободный размер.
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против 60 мкм;

однако с учетом экономической точности изготовления детали, нет смысла проводить обработку по столь жестким требованиям. Здесь и далее примем отклонения всех размеров в размерной цепи по 8-му квалитету точности.
III. Расчет ЭМП на быстродействие

Одним из главных недостатков известного подхода к повышению быстродействия ЭМП является игнорирование момента инерции ротора двигателя Jдв.

Рассчитаем общий приведенный момент инерции Jпр и выясним долю приведенного момента редуктора Jр пр в Jпр, чтобы выяснить, насколько вообще имеет смысл заниматься математической минимизацией Jр пр как части общего момента инерции привода.

Jпр =Jдв + Jр пр  + Jн пр , где     Jдв - момент инерции ротора двигателя;
                                                  Jр пр - приведенный момент инерции              ретуктора;

                                                  Jн пр - приведенный момент инерции нагрузки;

Jдв = 1700 г(мм2

Jр пр ( Jш + 
[image: image76.wmf]4

2

i

J

ш

J

к

i

J

ш

Jk

+

+

+

 , где Jк  - момент инерции колеса;

                                                             Jш - момент инерции шестерни

Моменты инерции колеса и шестерни можно найти по формулам [см. 4] :
Jш = 
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где  dш  и  dк - диаметры делительных окружностей шестерни и колеса,

       в = (m(m - ширина венца,

       ( = 7,85 г /см3 = 7,85 ( 10-3 (г / мм3)
Jш = 
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Jк = 
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Так как Jк >> Jш , то моментом инерции шестерни можно пренебречь, тогда формула будет выглядеть следующим образом:

Jр пр ( Jш + 
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=1255,8 (г / мм2)

Jн пр = 
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Таким образом общий приведенный момент равен:

Jпр =Jдв + Jр пр  + Jн пр = 1700 + 1255,8 + 839,8 ( 3800 (г / мм2) 

Анализируя составляющие данной формулы можно заметить, что все они одного порядка, и хотя конструкцией предусмотрено уменьшение момента инерции редуктора при помощи выполнения проточки и отверстий в колесе первой ступени, что уменьшает   его массу, а следовательно и момент инерции, все же моменты инерции ротора двигателя и нагрузки являются определяющими и уменьшить их не представляется возможным.

IV. Краткое описание устройства привода

По заданию необходимо было по мимо всего прочего предусмотреть перпендикулярность входного и выходного валов при минимальном моменте инерции. 

Двигатель крепится к плате четырьмя винтами М2 за фланец. Соединение шестерни с валом двигателя осуществляется при помощи шпонки. Фиксация продольного перемещения – при помощи пружинной шайбы и гайки М3. Для уменьшения габаритов было предложено минимальное количество валов. Для уменьшения момента инерции  колесо первой передачи выполнено с проточкой, в которой выполнены шесть отверстий. Сделано это из тех соображений, что момент инерции первой передачи является определяющим моментом всего привода. Соединение колес с валом осуществляется при помощи накатки и посадки с натягом, что было сделано в отказ от шпоночного и штифтового соединения для уменьшения габаритов, массы, а значит и момента инерции.  С четвертой ступени вращающий момент передается на муфту. На правую полумуфту, при помощи цилиндрической шпонки закреплена, шестерня пятой дополнительной ступени, и сама полумуфта жестко закреплена на валу при помощи штифта. Левая полумуфта закреплена от вращения на этом же валу при помощи шпонки. Регулировка силы прижатия осуществляется при помощи гайки, контримой винтом М2. Вращение с муфты передается на вал, соединяющий выходную и входную часть редуктора. Этот вал хотя и имеет большую длину, но не подвержен изгибу, так как имеет весьма малые плечи моментов нагрузки. С этого вала вращение передается на коническую шестерню, жестко закрепленного на валу при помощи штифта. Коническое колесо выполнено заодно с выходным валом, который имеет длину 10 мм и диаметр 4…4,5h. Дополнительная ступень выполнена для уменьшения  угла поворота  вала потенциометра, на 600 градусов поворота выходного вала, вал потенциометра повернется на 300. Потенциометр обратной связи привинчивается при помощи гайки М6 к Г- образной задней плате и соединен с дополнительным валом при помощи муфты. На вале дополнительной ступени при помощи штифта неподвижно закреплен кулачек специально рассчитанной формы, для блокировки выходного вала в крайних положениях, упираясь в механические ограничители. Эти ограничители выполнены из пластины метала и закреплены винтами М1 на плате с внутренней стороны. Микропереключатели необходимы для разрыва цепи питания электродвигателя в моменты, когда выходной вал находится в крайних положениях.

Разъем закреплен 4-мя винтами М3 на  Г-образной плате сбоку для удобства подключения ответной части.

Редуктор располагается вертикально и крепится к основанию 4-мя винтами М4 со стороны выходного вала.

Разводка проводов закрепляется на сойке при помощи ниток или изоляционной ленты. В задней  плате просверлено отверстие и профрезерована щель для подводки проводов в разъему. Двигатель и потенциометр обратной связи соединены с разъемом при помощи коротких  отрезков провода.

Платы соединены при помощи 4-х стоек с втулками. Платы как бы «нанизываются» на эти стойки и разделяются одна от другой втулками. Посадка стоек в корпус по меньшим диаметрам осуществляется с небольшим натягом для обеспечения соосности отверстий в платах. 

Отверстия малых диаметров под подшипники и стойки просверлены во всех четырех платах одновременно насквозь при их  жестком закреплении. Двукратное развертывание отверстий до больших диаметров осуществлялось на координатно-расточных станках для обеспечения заданных параметров точности и шероховатости:

· Ra = 1.25 мкм;

· IT
= 7…6

· Соосность отверстий ((1…5) мкм;

· Непараллельность осей отверстий на длине 100 мм = 50 мкм.

Для предотвращения развинчивания резьбовых соединений, все они осуществляются через пружинную шайбу и заливаются краской.

Фрикционные диски из ферродо закрепляются на колесе муфты при помощи клея.

Платы изготовляются штамповкой. 

Все выше перечисленные конструктивные решения позволили получить электромеханический привод с габаритными размерами по ширине длине и высоте соответственно 113 х 132 х 142 мм при перпендикулярном расположении входного и выходного валов.

V. Обеспечение, примечания, благодарности 

Обеспечение


При разработке данного проекта был использован персональный IBM совместимый компьютер в следующей конфигурации:

· Процессор - Intel Pentium( 166MHz;
· RAM – 48 Mbytes;
· HD – 1.2 Gbytes;
· Монитор Samsung SyncMaster 500Р;
· Струйный принтер HP DesignJet 250C (C3191A) формата А0;

 Так же при разработке этого проекта были использованы следующие прикладные программы:

· Текстовый процессор Microsoft( Word’97 Copyright ( 1983-1996 Microsoft Corporation;
· Графический редактор CorelDRAW 7( Version 7.373 Copyright ( 1988-1996 Corel Corporation;
· Операционная система Microsoft( Windows’ 95 OSR2 Build 1111 august 1996 Copyright ( 1983-1996 Microsoft Corporation;
Примечания


В ходе расчета проекта и конструирования привода была использована следующая литература, в частности:

· выбор электродвигателя проводился по лекциям и домашнему заданию по ОКП и М за весенний семестр1998 года, а также по методическому пособию «Расчет электромеханического привода» 

     Ю. А. Кокорев, В. А. Жаров, М. А. Ожерельев.

· расчет валов на кручение проводился исключительно по домашнему заданию по ОКМ и П за весенний семестр1998 года;

· расчет моментов на валах по методическому пособию «Расчет электромеханического привода» Ю. А. Кокорев, В. А. Жаров, М. А. Торгов.

· расчет количества зубьев и диаметров делительных окружностей колес по домашнему заданию по ОКП и М за весенний семестр 1998 года, а также по методическому пособию «Проектирование приборных приводов»  А.А.Буцев, А.П.Коваленко, А.Н.Котов.

· расчет сил в зубчатом зацеплении и расчет подшипников по лекциям курса ОКМ и П и книге «Детали Машин» Г. Б. Иосилевич, 1988 г.

· выбор материалов осуществлялся по «Справочнику конструктора машиностроителя» В. И. Анурьев, 1973 г.

· выбор конструктивных элементов, проводов и разъема по Атласу, распространяемому на кафедре РЛ5 МГТУ им. Н. Э. Баумана и книге «Детали и узлы приборов» Д. Д. Чурабо, 1965 г.

· Подбор микропереключателей и потенциометра по «Справочной книге радиолюбителя конструктора», 1991 г.

· Оформление чертежей осуществлялось по ГОСТам и при помощи книги «Черчение» С. К. Боголюбов, 1985 г.

В ходе оформления чертежей были замечены конструктивные недоработки привода, которые устраняются на стадии разработки деталей и не влияют на габариты и качество конструкции в целом.
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Огромное спасибо всем тем кто замечал ошибки в данном проекте и смело вступал со мной с дискуссию по этому поводу.
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