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Схема привода:
  Мощность на ведомом валу – Р3  = 4,0 кВт

    Угловая скорость ведомого вала – ω3 = 80 р/с  (или n3 = 290об/мин. )

    Режим работы: умеренный постоянный

    Расчётный срок службы, L: 5000 ч.


[image: image1.wmf]

Рисунок 1. Схема привода конвейера с горизонтальным цилиндрическим косозубым редуктором и упругими муфтами:
1 – Электродвигатель;  2– Муфта; 3 – Редуктор горизонтальный цилиндрический косозубый;  4 - Муфта; 5 - Ведущий барабан транспортёра.


ВВЕДЕНИЕ.

Цель курсового проектирования – систематизировать, закрепить, расширить теоретические знания, а также развить расчетно-графические навыки студентов. Основные требования, предъявляемые к создаваемой машине: высокая производительность, надежность, технологичность, минимальные габариты и масса, удобство в эксплуатации и экономичность. В проектируемом редукторе используется зубчатая передача.

Редуктором называют механизм, состоящий из зубчатых или червячных передач, выполненный в виде отдельного агрегата и служащий для передачи мощности от двигателя к рабочей машине. 

Назначение редуктора – понижение угловой скорости и повышение вращающего момента ведомого вала по сравнению с валом ведущим.
1. Выбор электродвигателя и кинематический расчёт

1.1 Выбор электродвигателя
Частота вращения приводного вала, на котором установлен барабан конвейера n2 =
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  Мощность на приводном валу конвейера  Р3 =4,0 КВт. Нагрузка - постоянная, L=5000 ч.

По таблице 1.1. выбираются значения КПД отдельных передач, входящих в привод, 

и определяется общий КПД привода  

ηобщ = ηсм. ηз.з.п. η2м ηп.к.n = 0,913

 где,

ηз.з.п. – КПД закрытой зубчатой передачи,  =  0,98          

   ηм - КПД  1 муфты,  = 0,98                                                                            

   ηп.к. – КПД пары подшипников качения,  =  0,995                     

   n – число пар подшипников качения.

   ηсм- КПД жидкой смазки, = 0,98

           Расчетная мощность на валу электродвигателя 
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[image: image6.wmf]Выбираем по табл. П5, П6 электродвигатель, удовлетворяющий условию мощности, т.е.электродвигатель АОП-2 с повышенным пусковым моментом, обеспечивающий пуск полностью нагруженного конвейера. Типоразмер электродвигателя - 51-6, Nном.= 5,5 кВт                                                                      

номинальная частота вращения  nдв1= 1440  мин-1; 

Исходя из этого получаем значение общего передаточного числа привода:
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Выбираем стандартное передаточное отношение из 1-го стандартного ряда u=1,25.

Уточняем частоту вращения барабана: 
[image: image8.wmf]мин

/

об

764

25

,

1

955

n

бар

=

=


Проверка: отклонение числа оборотов барабана конвейера от заданного значения составляет:
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что является допустимым отклонением.

1.2 Кинематический расчёт

                                  .

    Частота вращения быстроходного вала редуктора:
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Частота вращения тихоходного вала редуктора:


[image: image11.wmf]764

25

,

1

955

u

n

n

ред

1

2

=

=

=

 мин -1
Мощность на валах редуктора:

На быстроходном валу:
          Р1 = Pр.дв   = 5,5  ,кВт;

на тихоходном валу:

Р2 = Р1 / ηобщ =5,5 /0,913 = 6,024 ,кВт.

 Угловые скорости валов:

Ведущий вал:

ω1 = ωдв =
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ω2 = ωбар.=
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Вращающий момент на валах редуктора:


На быстроходном валу:
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где Р1 в ваттах


на тихоходном валу:
  М2  = М1 uред =55·1,25 = 68,75·103 H · мм;

2. Расчёт зубчатых колёс редуктора

2.1 Выбор материала и определение допускаемых контактных напряжений

По таблице 3.3. (п.1) в соответствии с рекомендациями выбираем материалы: для изготовления шестерни сталь 40Х,  σв = 930 МПа,  σт = 700 МПа, твёрдость HВ = 270, термообработка – улучшение; для изготовления колеса сталь 40Х (после улучшения),  σв = 880 МПа, σт = 590 МПа, твёрдость HВ = 260.

    Допускаемые контактные напряжения определяем по формуле
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где: σНlimb – предел контактной выносливости при базовом числе циклов;

        KHL  - коэффициент долговечности (1);

       [SH] – коэффициент безопасности (1,15)                                              
Для углеродистых сталей с твердостью поверхностей зубьев менее НВ 350 и термической обработкой (улучшением)

σНlimb = 2НВ + 70
    При длительной эксплуатации редуктора число циклов нагружения больше базового, поэтому принимаем  KHL =1.

 Для косозубых колес расчетное допускаемое контактное напряжение 

            [σН]=0,45([σН1] + [σН2] ),
     где:  [σН1] – расчетное контактное допускаемое напряжение для шестерни;

         [σН2] - расчетное контактное допускаемое напряжение для колеса.
   Для шестерни:
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для колеса :
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[σН] =0,45([σН1] + [σН2])=  497,07  МПа

Требуемое условие [σН]≤1,23[σН2])               497,07  ≤ 1,23·574,2=706,22    выполнено.                               
2.2 Определение межосевого расстояния

      Межосевое расстояние из условия контактной выносливости активных поверхностей зубьев


[image: image18.wmf][
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где:   Кα –вспомогательный коэффициент. Для прямозубых передач = 1,0

       KHβ –коэффициент неравномерности нагрузки по длине зуба. Для передач с  

симметричным расположением колес по отношению к   опорам   = 1,0                                                                                                            

      ψba – коэффициент ширины зубчатого венца. 

Для косозубых колес принимаем = 0,25.

         Т2  - в Нмм.
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Принимаем стандартное  значение из 1го стандартного ряда межосевого 

расстояния       aw=100мм..   
2.3 Определение нормального модуля зацепления


[image: image20.wmf]Модуль передачи



[image: image21.wmf]
mn =(0.01  -  0.02) aw = (0.01 – 0.02 )·100  = 1,0-2,0             мм.
Принимаем стандартное значение модуля из 1 го ряда   mn = 2 мм.                                  
2.4 Определение числа зубьев шестерни и колеса


Принимаем предварительно угол наклона зубьев β=100 и определяем числа зубьев шестерни и колеса:
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 Принимаем  Z1=44

z2 = z1  uред  = 55

Принимаем  Z2=55

Уточнённое значение угла наклона зубьев:
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2.5 Определение основных размеров шестерни и колеса 

Диаметры делительных окружностей:

Шестерни        
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 Колёса          
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Проверка межосевого расстояния:
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что соответствует определённому ранее значению.

Диаметры окружностей вершин зубьев:

Шестерни      
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Колеса         
[image: image28.wmf]мм
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Диаметры окружностей впадин зубьев:

Шестерни      
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Колеса        
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11

,

106

2

5

,

2

11

,

111

m

5

,

2

d

d

n

2

2

f

=

•

=

=

  

Определяем ширину колеса:   b2 =  ψba · aw = 0,25·100= 25 мм, принимаем  b2 =25 мм . 
                        шестерни:  b1 =  b2 + 5-10 мм = 30 мм.

   Определяем коэффициент ширины шестерни по диаметру  





ψbd =
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     Окружная скорость колес    
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  При такой скорости для косозубых колес следует принять 8-ю степень точности.

Коэффициент нагрузки:

КН=КНβКНαКНυ

КНβ=1.0 (при симметричном расположении колёс, при ψbd=0,33, при НВ‹350)


КНα=1,08 (при υ=4,4 и 8-й степени точности)

КНυ=1,0 (для косозубых колёс при υ‹5 м/с)
Таким образом, КН= 1·1·1,08=1,08


Силы, действующие в зацеплении:

Окружная: 
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радиальная:
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осевая:
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Проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба:
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Здесь коэффициент нагрузки KF = KFβ·KFυ
При Ψbd=0.33, твёрдости ‹ НВ350 и симметричном расположении зубчатых колёс относительно опор, KFβ=1,02, KFυ=1,3. Таким образом, KF = 1,02·1,3=1,326


YF - коэффициент прочности зуба поместным напряжениям, зависящий от эквивалентного числа зубьев Zυ

у шестерни: 
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у колеса: 
[image: image38.wmf]68
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При этом YF1 = 3,68, YF2 =  3.64

Допускаемое напряжение: 
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Для стали 40Х улучшенной  при твёрдости ‹ НВ350 
[image: image40.wmf]σF0limb=1.8HB.


для шестерни: σF0limb=1.8·270=486 Н/мм2

для колеса: σF0limb=1.8·260=468 Н/мм2
[n]F=[n]F/·[n]F//- коэффициент запаса прочности, где [n]F/=1,75; [n]F//=1, следовательно, 
[n]F=1,75.


Допускаемые напряжения:


для шестерни: 
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для колеса: 
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Находим отношения: 
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для шестерни:  
[image: image44.wmf]2
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для колеса:  
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Дальнейший расчёт производим для зубьев колеса, для которого найденное отношение меньше.
Определяем коэффициенты Yβ и КFα :
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для средних значений торцового перекрытия εα=1,5 и 8-й степени точности КFα=0,75

Проверяем прочность зуба колеса:
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Условие прочности выполнено.

3. Предварительный расчёт валов
Простые по конструкции гладкие валы выполняются одинакового номинального диаметра по всей длине; для обеспечения требуемых посадок деталей предусматриваются на участках вала соответствующие отклонения диаметра. Для удобства сборки и разборки узла вала, замены подшипников и других насаживаемых деталей вала – валы выполняются ступенчатыми.

Предварительный расчет проводим на кручение по пониженным допускаемым напряжениям.

Материал ведущего вала выбираем такой же, как уже выбранный материал шестерни, предполагая , что шестерню будем выполнять заодно с валом. 

Диаметр выходного конца вала определяем из расчёта только на кручение по пониженным напряжениям  по формуле 
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3.1 Ведущий вал

где: М1 – крутящий момент ведущего вала, Н мм   ;

       [τк]  - допускаемое напряжение на кручение по пониженным допускаемым напряжениям =   25 Н/мм2
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Корректируем dв1по предполагаемому ряду чисел, при необходимости по стандартным размерам муфт .  dв1 =22 мм.

Разрабатываем конструкцию вала.

Длина ступени  l1  под полумуфту l1= (1.0 ÷1.5) dв1= 33мм, принимаем l1=50 (по стандартной муфте)
Диаметр второй ступени d2 под подшипники качения определяется 
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dв2 =25мм


Принимается dв12 – по ближайшему значению внутреннего диаметра подшипников качения лёгкой серии .   dв12 =25 мм.       

Предварительно принимаем радиальный шариковый подшипник № 205 (d =25, D=50, B=15 )              

Длина ступени l12 принимается с учётом уплотнения крышки с отверстием и ширины подшипника 
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l12 =1,5· 25 =38мм


Принимаем для шестерни рассчитанные ранее размеры dа, , dш1 , b1.


Определяем l3.   l13 = b1 +2,4δ,

где δ – толщина стенки редуктора (не менее 8 мм).

l13 =44
Определяем dв13.         dв13 = dв12 +3,2 r,    
      где  r –радиус галтели 1……2мм                                                                  
dв13 =28 мм.
4-ая ступень dв14  - для установки второго подшипника  dв14 = dв12
l14 = B + с,

где: В – ширина подшипника;

        с – размер фаски  1,5……  3 мм                                                            

l14 =18 мм.

3.2.Ведомый вал
Диаметр выходного конца ведомого вала:  
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[τk]2 – допускаемое напряжение на кручение для материала ведомого вала.

dв21 =24,1 мм. Принимаем по ряду R40   dв21 =25 мм.;   l21= (1.0 ÷1.5) dв21=40 мм
Аналогично расчёту ведущего вала определяем остальные размеры вала, а именно:
      Определяем  dв22 = dв21+2 t =29 мм

      Принимается d2 – по ближайшему значению внутреннего диаметра подшипников качения лёгкой серии .   dв22 =30 мм.       

      Предварительно принимаем радиальный шариковый подшипник № 206 (d=30  D=62  B= 16)   


l22 = 1.25 dв22 =44   мм


Определяем dв23.         dв23 = dв22 +3,2 r,    
      где  r –радиус галтели.                                                                                           

dв23 =35 мм.

Принимаем l23   равное  l13 ведущего вала = 44мм.;   l23 >b2  мм

dв24 = dв22=30 мм

l24 = В +с=18 мм

На рисунках 1 и 2, приведены принятые размеры ведущего и ведомого вала
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Рисунок 2. Основные размеры ведущего вала (вал-шестерня)
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Рисунок 3. Основные размеры ведомого вала.


Подбираем подшипники по внутреннему диаметру для эскизной компоновки редуктора.

	Условное обозначение подшипника
	d
	D
	B
	r
	C
	C0

	205
	25
	52
	15
	1,5
	10,8
	6,95

	206
	30
	62
	16
	1,5
	15,0
	10,0


4. Конструктивные размеры шестерни и колеса 

4.1.  Шестерня

Шестерню выполняем за одно целое с валом; ее размеры:

dш1 = 88,88  мм;   da1 =92,88 мм;     b1 = 30 мм.


4.2. Размеры колеса

dк2 =  111,11  мм;    da2 = 115,11 мм; b2 =25 мм


Диаметр ступицы 
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Толщина обода:
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Рисунок 4. Основные размеры зубчатого колеса
5.Конструктивные размеры корпуса редуктора и эскизная компоновка.


Из атласа конструкций одноступенчатых редукторов или по рекомендациям выбираем за аналог.


При разработке рабочего чертежа и общего вида редуктора некоторые размеры уточняются (диаметры, длины ступеней) или принимаются в глазомерном масштабе по аналогу. 


Толщина стенок корпуса и крышки:

( = 0,025 aw +1 =8         мм


Принимается (  не менее 8 мм.


Толщина фланцев корпуса и крышки:


верхнего пояса корпуса и пояса крышки

b = 1,5 ( =12  мм


нижнего пояса корпуса


р = 2,35 ( =19  Принимаем р = 18 мм.


Диаметр болтов:


фундаментных       d1 = (0,03 – 0,036) aw  + 12 = 15,3-16,032   мм. Принимаем  болты с резьбой М14

крепящих крышку к корпусу у подшипников


d2 = (0,7 -  0,75) d1 =11,2-12 мм  Принимаем болты с резьбой М10

соединяющих крышку с корпусом


d3 = (0,5 – 0,6) d1 мм = 8-10 мм. Принимаем  болты с резьбой М8.
Зазор между торцами шестерён и колёс и внутренней стенкой редуктора:

 А1 = 1,2б = 9,6мм, принимаем А1 = 10мм.

 Зазор между наружным диаметром подшипника ведущего вала и внутренней стенкой корпуса: А = б = 8мм.

 Зазор между вершиной зубьев колеса ведомого вала и внутренней стенкой редуктора: А = б = 8мм.

 Зазор между торцом подшипника и внутренней стенкой редуктора (для установки мазеудерживающих колец): У = 8-12мм.

6. Проверка долговечности подшипников.

 
6.1 Ведущий вал


Реакции опор:


Из предыдущих расчётов имеем: Рt=1238 Н; Рr=455 H; Pа=176 Н; l1=l2=31 мм; d1/2=44,44
В плоскости XZ:   
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В плоскости YZ:  
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Проверка: RY1+RY2-Pr=0; 353,6+101,3-455 = 0.
Суммарные реакции: 
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Эквивалентная нагрузка:

Pэ=(XVFr1+YFa)KσKT где V=1 (т.к. вращается внутреннее кольцо подшипника); Kσ=1; KT=1

Отношение: 
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Отношение: 
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РЭ=(0,56·1·712,8+2,1·176)·1·1 = 768,7 Н

[image: image72.wmf]

Расчётная долговечность, млн. об.:
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Расчётная долговечность, ч.:
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6.2 Ведомый вал


Реакции опор:


Из предыдущих расчётов имеем: Рt=1238 Н; Рr=455 H; Pа=176 Н; l3=l4=32 мм; d2/2=55,55
В плоскости XZ:   
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В плоскости YZ:  
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8

,

69

)

55

,

55

176

31

455

(

32

2

1

)

2

d

P

l

P

(

l

2

1

R

1

a

1

r

1

Y2

=

•

•

•

=

=


Проверка: RY1+RY2-Pr=0; 385,2+69,8-455 = 0.

Суммарные реакции: 
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[image: image79.wmf]H
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Эквивалентная нагрузка:


Pэ=(XVFr1+YFa)KσKT где V=1 (т.к. вращается внутреннее кольцо подшипника); Kσ=1; KT=1


Отношение: 
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Отношение: 
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РЭ=(0,56·1·729+2,1·176)·1·1 = 777,8 Н


Расчётная долговечность, млн. об.:
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Расчётная долговечность, ч.:
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[image: image84.wmf]
7. Проверка прочности шпоночных соединений.


Параметры шпонки подобраны по диаметрам валов (п.1, табл. 8.9 ).

Шпонка призматическая со скругленными торцами. Материал шпонок – сталь 45 нормализованная.

Шпонка на конце ведущего вала: b1 = 8мм,   h1 =7мм,  t11 =4мм,    ℓш1 =40мм.   

Шпонка на конце ведомого вала: b2 = 8мм,   h2 = 7мм,  t21 =4мм,    ℓш2 =32мм.   

Шпонка под колесом ведомого вала: b3 = 10мм,   h3 =8 мм,  t31 =5мм,   ℓш3 =20мм.   

Напряжения смятия и условие прочности:

σсм =[2М / d (h – t1) (ℓ -b)] ≤ [σсм ],

где: d – диаметр вала в месте расположения шпонки, мм;

        h – высота шпонки, мм;

        t1 –глубина паза вала, мм;

        ℓ - длина шпонки, мм;

        b – ширина шпонки, мм;

        [σсм ] – допустимое напряжение смятия (для стали 45 = 100 ÷ 120 МПа).

       М – крутящий момент на валу, на котором смонтирована шпонка, Нмм.

В е д у щ и й   в а л: 

σсм = [2·55·103/22·(7-4)·(40-8)] =52,08 н/мм2 <100 н/мм2 

В е д о м ы й   в а л: 

σсм2 =[2·68,75·103/25·(7-4)·(32-8)] =76,38 н/мм2<100 н/мм2
σсм3 =[2·68,75·103/35·(8-5)·(40-10)] =43,6 н/мм2<100 н/мм2
8. Уточненный расчет валов.


Уточненный расчет состоит в определении коэффициентов запаса прочности  s   для опасных сечений и сравнении их с допускаемыми значениями [s]. Прочность соблюдена при s > [s].

Ведущий вал: (рис. 3 ). Материал – сталь 40Х, термическая обработка - улучшение. По  при диаметре заготовки до 120 мм  среднее значение σв = 930 МПа.

Предел выносливости при симметричном цикле изгиба

σ- 1 ≈ 0,43 σв = 0,43 · 930 =  403 МПа

Предел выносливости при симметричном цикле касательных напряжений

τ-1 ≈ 0,58 σ- 1 = 0,58 · 403 = 234 МПа

Сечение А –А. Это сечение при передаче вращающего момента от электродвигателя через муфту рассчитываем на кручение. Концентрацию напряжений вызывает наличие шпоночной канавки.

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям

sτ = τ-1 / (кτ  τυ / ετ  + ψτ  τm ),

где: 
кτ – эффективный коэффициент концентрации касательных напряжений, принимаем =1,68                                                          


τυ – амплитуда отнулевого цикла;

        τm – среднее напряжение отнулевого цикла;


ετ – масштабный фактор для касательных напряжений, принимаем = 0,84                                 


ψτ – коэффициент= 0,1

τυ = τm = 0,5 τmax =0,5 М1 / Wk нетто,

где: Wk нетто – момент сопротивления кручению.

                      Wk нетто = (πd3 / 16 ) – [bt1 (d – t1)2 / 2 d ]            
где: d -  диаметр вала в месте посадки шпонки;

        b – ширина шпонки;

        t1 – глубина паза вала.


Wk нетто =(3,14·223 / 16 ) – [8·4(22 – 4)2 / 2·22 ]=1,85·103 мм3
τυ = τm = 14,82 н/мм2

sτ = 7,52 
Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям. Изгибающий момент в сечен А – А отсутствует , поэтому нет и нормальных напряжений. Результирующий коэффициент запаса прочности s = sτ = 7,52

Ведомый вал (рис. 4 ).

Материал вала – сталь 40Х нормализованная; σВ = 930 МПа .

Предел выносливости при симметричном цикле изгиба

σ- 1 ≈ 0,43 σв 0,43 · 930 =  403 МПа

Предел выносливости при симметричном цикле касательных напряжений

τ-1 ≈ 0,58 σ- 1 0,58 · 403 = 234 МПа

Сечение В – В. Диаметр вала d =35мм в этом сечении  В-В , крутящий момент          М2 =68,75·103 Н·мм,
Изгибающий момент: 
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МХ=-Ра·55,55-Ry1·32 =-176·55.55-385,2·32=-22,1·103 H·мм
MX=-RY2·l3=-69,8·32=-2,23·103 H·мм
МY=RX2·32=619·32=19,8·103 H·мм
           М B-B =
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Концентрацию напряжений вызывает наличие шпоночной канавки.

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям

sτ = τ-1 / (кτ  τυ / ετ  + ψτ  τm ),

где: к τ – эффективный коэффициент концентрации касательных напряже -

       ний, принимаем =1,59                                                            

        τυ – амплитуда отнулевого цикла;

        τm – среднее напряжение отнулевого цикла;

       ετ – масштабный фактор для касательных напряжений, принимаем =0,74                                  

        ψτ – коэффициент  =0,1                                                            

τυ = τm = 0,5 τmax =0,5 М2 / Wk нетто,

где: Wk нетто – момент сопротивления кручению.

Wk нетто = (πd3 / 16 ) – [bt1 (d – t1)2 / 2 d ]  = 7,77·103 мм3         

τυ = τm = 4,42 н/мм2 

sτ = 7,6 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям.

sσ = σ- 1 / (кσ  συ /εσ  + ψσ  σm ),


где: кσ – эффективный коэффициент концентрации нормальных напряже -

       ний, принимаем =1,49                                                            

       συ– амплитуда   цикла нормальных напряжений;

        σm – среднее напряжение цикла нормальных напряжений, 
        εσ – масштабный фактор для нормальных напряжений, принимаем =0,74                                  

        ψσ – коэффициент, принимаем =0,1                                    

συ= σm = М В-В / W нетто, 

где: W нетто –момент сопротивления сечения изгибу.


W нетто = (πd3 / 32 ) – [bt1 (d – t1)2 / 2 d ]  = 3,5·103 мм3          







συ =8.45
sσ =12.56
sτ = 7.6
Результатирующий коэффициент запаса прочности для сечения В – В
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Во всех сечениях  s > [s] = 2,5, из условия прочности                                             

Во всех сечениях  s > [s] = 3,5, из условия жесткости
9.Подбор посадок для сопрягаемых поверхностей

Посадки подшипников:


Внутреннее кольцо на валу – к6


Внешнее кольцо в корпусе Н7


Установка на валу:


Колеса и шестерни устанавливаются с натягом Н7/р6.


Для предотвращения смещения на валу колеса и шестерни предусмотрены бортики и установлены дистанционные втулки посадкой Н9/d9.


Для установки шпонок на колесах для шпонок выбирают переходную посадку N9/h9.


Крышки подшипников:


Наружный диаметр – посадка Н7/h8.


Муфта на валу:


Для обеспечения надежного зацепления выбираем посадку Н7/m6.

10. Выбор сорта масла


Смазка зубчатого зацепления производится окунанием зубчатого колеса в масло, заливаемое внутрь корпуса до уровня, обеспечивающего погружение колеса примерно на 5 мм. Объем масляной ванны определяем из расчета 0,25 дм3 масла на 1 кВт передаваемой мощности: Vм = 0,25( 5,5   ( 1,375 дм3. Кинематическая вязкость масла при окружной скорости υ= 4,4 м/с, 81,5 сСт, что соответствует марке индустриального масла И-100А. Уровень масла контролируется жезловым маслоуказателем после остановки редуктора.  


Смазка шарикоподшипников осуществляется масляным туманом, образующимся при работе редуктора .

11. Сборка редуктора

Перед сборкой редуктора полость корпуса редуктора тщательно очищают и покрывают маслостойкой краской.


Сборку производят в соответствии с чертежом общего вида редуктора, начиная с узлов валов:


На ведомый вал насаживают кольца и шарикоподшипники, предварительно нагрев в масле до 80(1000С;


В ведомый вал закладывают шпонку и напрессовывают зубчатое колесо до упора в бурт вала, затем надевают распорную втулку и устанавливают шарикоподшипники, предварительно нагрев в масле.


Собранные валы укладывают в основание корпуса редуктора и устанавливают крышки подшипников с комплектом регулировочных колец. Перед установкой сквозных крышек закладывают сальники. Надевают крышку корпуса, покрывая предварительно поверхность стыка крышки и корпуса силиконовым герметиком. Для центровки устанавливают крышку на корпус с помощью двух цилиндрических штифтов. Затягивают винты, крепящие крышку к корпусу.


Далее на концы валов закладывают шпонки и устанавливают элементы консольных передач.


После сборки: проверяют отсутствие заклинивания подшипников (валы должны проворачиваться от руки) и закрепляют крышки винтами.


Затем через отверстие для жезлового маслоуказателя заливают в корпус масло до уровня.


Собранный редуктор обкатывают и подвергают испытанию на стенде по программе, устанавливаемой техническим условием.
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