[image: image1.bmp]Санкт-Петербургский политехнический университет Петра Великого
Кафедра «Машиноведения и основы конструирования»

ЭЛЕКТРОМЕХАНИЧЕСКИЙ ПРИВОД 

С ЦИЛИНДРИЧЕСКИМ ДВУХСТУПЕНЧАТЫМ РЕДУКТОРОМ

Пояснительная записка

ДМ 41.00.00.00 ПЗ

   Студент  Сидоров Н.А.                                               Группа 23314/1а
   Руководитель проекта Тарасенко Е. А.
–  2015 – 
ТЕХНИЧЕСКОЕ ЗАДАНИЕ
[image: image2.bmp]Разработать технический проект электромеханического привода с учётом требования минимизации габаритов зубчатых передач.

В состав привода входят:

– электродвигатель асинхронный, 

           – клиноременная передача, 

           – двухступенчатый цилиндрический редуктор по развёрнутой схеме,

           – зубчатая муфта на выходном валу редуктора.  

[image: image3.wmf]
Привод реверсивный (нереверсивный).
Характер производства: единичный
Эксплуатационные параметры

	Номинальный крутящий момент Тим 
на валу исполнительного механизма (ИМ)
	    Нм
	430

	Частота вращения пим  вала ИМ
	об/мин
	65

	Синхронная частота пс электродвигателя
	об/мин
	1000

	Ресурс привода Lh 
	    час
	2100


Срок выполнения задания 

Задание выдано 
Студент    Сидоров Н.А.                                           Группа   23314/1а
       Руководитель проекта Тарасенко Е. А.
[image: image4.bmp]СОДЕРЖАНИЕ

	Введение ………………………………………………………………………………..

1. Определение параметров агрегатов и передач в составе привода …....

1.1. Определение мощности и выбор электродвигателя …………………………….

1.2. Определение  передаточного отношения передач …………………………...…. 

1.3. Мощность, частота вращения и крутящий момент элементов в составе 

привода ………………………………………………………………………………....

1.4. Проектировочный расчёт валов и выбор подшипников качения ……………..

1.5. Определение межосевых расстояний ……………………………………….…..         
1.6. Определение геометрических параметров зубчатых передач ……………..…..

2. Компоновка редуктора ..................................................................................    
3. Проверочный расчёт валов и подшипников …………………………….

3.1. Определение реакций опор ……………………………………………….……...

3.2. Проверочный расчёт валов ……………………………………………………….

3.3. Определение ресурса подшипников по динамической грузоподъёмности …...

4. Расчёт зубчатых передач ……………………………………………..…….

4.1. Определение расчётного контактного напряжения ……………………..….…...

4.2. Выбор материала зубчатых колёс и вида упрочнения ……………………..…...

4.3. Проверочный расчёт зубчатой передачи по критерию изгибной прочности

 зубьев …………………………………………………………………………….…….

Заключение ……………………………………………………………………………

ЛИТЕРАТУРА …………………….…………………………………….……….


	   4
    5

    5

    6

    7
    8 

   12

   13
   15
   16

   16

   18

   20
   23
   23
   25
   28
   32
   32


[image: image5.bmp]
ВВЕДЕНИЕ
В пояснительной записке представлено обоснование параметров привода и редуктора с учётом требования при данной схеме редуктора и принятом распределении передаточных отношений между тихоходной и быстроходной зубчатой передачей, обеспечивающем минимально возможные габариты зубчатых передач.

В первой части представлены результаты энергетического и кинематического согласовании параметров привода и исполнительного механизма. Выполнен проектировочный расчёт валов, выбор типоразмера подшипников, конструктивно определены межосевые расстояния и проведён расчёт геометрических параметров зубчатых передач. 

Во второй части приводятся сведения о компоновке редуктора. Компоновка выполнялась согласно последовательности действий, рекомендуемой методическим пособием.
В третьей части представлены данные по проверочному расчету валов и подшипников. Определены реакции опор, а на их основе произведен проверочный расчет тихоходного вала, определен ресурс его подшипников по динамической грузоподъемности.  
В четвёртой части произведен расчет зубчатых передач. Определено контактное напряжение, а на его основе выбран материал зубчатых колес и назначена их термообработка. Также проведен проверочный расчет зубчатой передачи по критерию усталостной прочности зубьев. 
[image: image6.bmp]

1. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПАРАМЕТРОВ АГРЕГАТОВ И ПЕРЕДАЧ 

В СОСТАВЕ ПРИВОДА
Основные параметры агрегатов в составе привода определяют, рассматривая привод как техническую систему:

– назначение каждой части привода обусловлено назначением и требованиями к приводу в целом, представленными в ТЗ на проектирование;

– свойства привода зависят от взаимодействия его частей. 

  1.1. ОПРЕДЕЛЕНИЕ МОЩНОСТИ И ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ       

 (энергетическое согласование привода и исполнительного механизма)

Момент Тим , передаваемый валу ИМ, и угловая скорость вала (им  определёны требованиями ТЗ. 

Мощность, которая должна быть передана исполнительному механизму, равна:

                     Рим= Тим (им = 430*6,81 = 2926 Вт,                                    (1)

где  (им  = ( nим / 30 = 3,14*65/30 = 6,81 рад/с
Расчётное значение мощности определим, принимая коэффициент полезного действия (КПД) привода на основе опыта проектирования и эксплуатации аналогичных технических объектов:

                          Рэд- р  = Рим /(пр = 2926/0,86  = 3409,57 Вт.                      (2)

где КПД привода (пр определяется на основе последовательного учёта потерь мощности при работе каждой кинематической пары:
                                        (пр= ((рп (п) ((Зп (п) ((Зп (п(м).                         (3)

(рп ( 0,94 ... 0,96 – коэффициент, учитывающий потери мощности в ременной передаче; принят (рп = 0,94; 
(п ( 0,99 ...0,995– коэффициент, учитывающий потери мощности в подшипниковых узлах одного вала; принят (п = 0,99 
(Зп ( 0,98 ... 0,99 – коэффициент, учитывающий потери мощности в закрытой зубчатой паре редуктора; принят (Зп = 0,98
(м ( 0,98 ... 0.99 – коэффициент, учитывающий потери мощности в муфте; принят (м = 0,98
Принимая (п  и (Зп  одинаковым для всех валов и зубчатых передач, получим КПД привода  равным   

          (др = (рп (п3 (2Зп (м = 0,94*0,993*0,982*0,98 = 0,86                 (4)

Расчётное значение мощности электродвигателя равно

             Рэд- р  = Рим/ (пр =2926/0,86 =  3409,57 Вт                             (5)

Выбираем асинхронный ЭД по каталогу согласно условию 
                                         Рэд  ((  0,95 Рэд- р    
Выбран электродвигатель марки  4А112МВ6:
– паспортная мощность Рэд = 4,0 кВт; 

– синхронная частота n С = 1000 об/мин, 

– частота вращения вала ЭД n эд =  950 об/мин,
– диаметр присоединительного участка вала ЭД  d1 =50 мм,

– длина присоединительного участка вала ЭД   l1 = 82 мм.
1.2. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПЕРЕДАТОЧНОГО ОТНОШЕНИЯ ПЕРЕДАЧ 

      (кинематическое согласование привода и исполнительного механизма)

Передаточное отношение привода iпр = (эд /( им = пэд /п им = 14,62
Представим его как произведение передаточных отношений отдельных передач в составе привода:

                                          iпр = iрп iрд  = iр iб iт,                                          (6)

где iр – передаточное отношение ременной передачи; в данном проекте примем предварительно iрп ( 1,5 ... 2 ; принято iрп = 1,5 ;

iрд – передаточное редуктора; iрд = iпр / iр = 9,74
Передаточное отношение двухступенчатого редуктора iрд = iб iт, 

где iб и iт – соответственно передаточное отношение быстроходной (1) и тихоходной (2) зубчатых передач редуктора (рис. 1).


При назначении передаточных отношений зубчатых передач необходимо соблюдать неравенство iб ( iт . Рациональным для схемы редуктора, представленной на рис.1, считается отношение iб/ iт ( 1,2 … 1,3. 

Предварительное iт =(iрд / 1,25)1/2 = 7,7951/2= 2,79;

 iб = iрд / iт = 3,49
Учитывая соотношение iб /iт ( 1,2…1,3, принимаем стандартные значения iт и  iб из ряда передаточных  отношений, рекомендуемых для цилиндрических передач:

       1-й ряд – 1; 1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,15; 4,0; 5,0; 6,3; 8,0; 10,0;

         2-й ряд – 1,12; 1,4; 1,8; 2,24; 2,8; 3,55; 4,5; 5,6; 7,1; 9,0; 11,2.

Окончательно принято iт = 2,79; iб = 3,49;  отношение iб/ iт = 1,25; 

          iрд = iт  iб = 2,79*3,49 = 9,74; iр = iпр/ iрд = 14,62/9,74 = 1,5
1.3. МОЩНОСТЬ, ЧАСТОТА ВРАЩЕНИЯ И КРУТЯЩИЙ МОМЕНТ
ЭЛЕМЕНТОВ В СОСТАВЕ ПРИВОДА

Результаты расчёта представлены в таблицы 1:
                                                                             Таблица 1

Энерго-кинематические параметры элементов привода

	
	(i
	Мощность  Рi, Вт
	Частота

вращения, об/мин
	Угловая скорость, рад/с
	Момент, Нм
	Передаточное 

отношение

	Исполнительный 

механизм
	
	Рим =2926
	пим =65
	( им =6,81
	Т им =430
	

	
	0,98
	
	
	
	
	

	Муфта выходного вала
	
	2986
	65
	6,81
	438,57
	

	
	
	
	
	
	
	

	
	0,99
	
	
	
	
	

	Зубчатое колесо

 выходного вала
(2, рис. 1)
	
	3016
	65
	6,81
	442,99
	

	
	
	
	
	
	
	

	
	0,98
	
	
	
	
	    iт = 2,79


	Шестерня промежуточного вала (2, рис1)
	
	3078
	181,47
	19

	162,02
	

	
	
	
	
	
	
	

	
	0,99
	
	
	
	
	

	Зубчатое колесо

 промежуточного вала 1, рис.1)
	
	3109
	181,47
	19
	163,66
	

	
	
	
	
	
	
	

	
	0,98
	
	
	
	
	    Iб = 3,49

	Шестерня

 входного 
вала (1, рис.1)
	
	3172
	633,33
	66,32
	47,84
	

	
	
	
	
	
	
	

	
	0,99
	
	
	
	
	

	Входной вал редуктора

(3, рис.1)
	
	3204
	633,33
	66,32
	48,33
	

	
	
	
	
	
	
	

	
	0,94
	
	
	
	
	   Iрп =1,5

	Вал электродвигателя

	
	Рэд-р = 3409
	пэд =950
	( эд= 99,48
	Т эд-р = 34,27
	

	
	
	
	
	
	
	


1.4. ПРОЕКТИРОВОЧНЫЙ РАСЧЁТ ВАЛОВ,

      ВЫБОР ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

1.4.1. Проектировочный расчёт валов

Валы находятся под действием крутящих и изгибающих моментов. На данном этапе разработки проекта известны только крутящие моменты на валах. При проектировочном расчёте значение диаметра вала в местах установки зубчатых колёс предварительно определяем, исходя из условия 

                                       di =                 ,                                                    (7)

где  di – расчётное значение диаметра данного вала;

Тi – крутящий момент на данном валу;

[(]i – допускаемое напряжение для материала вала; 

при проектировочном расчёте принимается [(] = (0,026...0,036)(в (наименьшие значения – для быстроходных, средние – для промежуточных, наибольшие – для тихоходных валов). 

В качестве материала валов при положительных климатических температурах используют сталь 40 нормализованную, временное сопротивление которой равно (в = 580 МПа для заготовок диаметром до 100 мм. Соответственно, для выходного вала [(] = 22 МПа, для промежуточного вала [(] = 15 МПа, для входного вала [(] = 11 МПа.
Расчётное значение диаметра выходного вала dр-Вых= 45 мм; промежуточного вала dр-Пр =  30 мм; входного вала dр-Вх=  25мм.
1.4.2. Определение диаметральных размеров ступенчатых валов  

Фактические значения диаметров валов принимаются с учётом расчётных значений по (7) и с учётом других требований к редуктору и согласованию его частей. 

Редуктор является составной частью привода. Выходной вал редуктора соединён с исполнительным механизмом зубчатой муфтой, а на входной вал редуктора установлен ведомый шкив ременной передачи. 

1. Диаметр выходного вала редуктора должен соответствовать диаметру присоединительного отверстия муфты. 

Зубчатая муфта выбирается по условию, что наибольший расчётный момент на выходном валу К Tим  не превышал допускаемый для данного номера муфты момента Ткр (таблица 2):  

                                            К Tим  ( Ткр,                                               (8)

где К  – коэффициент нагрузки привода; К = К1 К2 К3 

К1 – коэффициент степени ответственности передачи; в случае остановки машины К1 =1, в случае аварии машины К1 =1,2, ряда машин К1 =1,5, гибели людей К1 =1,8; 

К2 – коэффициент режима работы механизма; от К2 =1 при спокойной работе до К2 =1,3 … 1,5 для тяжёлой работы с ударами и реверсивных механизмов;
К3 – коэффициент учитывает угловое смещение соединяемых валов, принимается от 1,0 при 0,25( до 1,75 при 1,5(. 
С учётом условий работы, указанных в ТЗ, и малом угловом смещении значение принят коэффициент  К  = К1 К2 К3 = 1,56

  Таблица 2

Параметры зубчатых муфт 

	№ муфты
	Ткр, Нм
	Частота вращения  не более, об/с
	Диаметр 

отверстия 

для валов

dМ
	Длина присоединительного участка муфты  l
	Диаметр ступицы

DМ
	Максимальный диаметр

	1
	1000
	90
	( 50
	( 82
	(60
	145

	2
	1600
	80
	( 55
	( 82
	( 80
	170

	3
	2500
	75
	( 60
	( 105
	( 85
	185

	4
	4000
	62
	( 65
	( 105
	( 95
	200

	5…10
	…
	
	
	
	
	


По условию (8) принята муфта № 1, в этом случае К Тим = 275Нм меньше Ткр. Значению Ткр данной муфты соответствует диаметр dМ= 50 мм. Так как К Tим  меньше  Ткр, то диаметр отверстия в муфте для вала dВых   оценим, исходя из dВых ( dМ(К Тим / Ткр)1/3 = 36 мм. Значение диаметра  dВых принимаем согласно ряду стандартных линейных размеров R40:
… 18; 20; 22; 25; 26; 28; 30; 32; 34/35;36; 38; 40; 42; 45/47; 48; 50; 53; 56; 60/62; 63/65; 67/70; 71/72; 75; 80; 85; 90; 95; 100 мм …
Принято значение dВых = 36 мм. По значению dВых определены остальные диаметральные размеры ступенчатого входного вала редуктора (рис. 2). 
Значение диаметра вала dп3, на котором будет установлен подшипник качения, должно быть кратно пяти (при диаметре внутреннего кольца подшипника d ( 20 мм). Из условия сборки деталей на валу, очевидно, что диаметра вала dп3 должен быть больше  dВых = 36 мм, поэтому dп3 = 40мм. 
Диаметр участка вала dзк, на котором устанавливается зубчатое колесо, должен быть несколько больше диаметра dп3 = 35 мм. Примем из ряда нормальных линейных размеров R40 ближайшее значение dзк = 50 мм. 
Диаметр вала в местах установки зубчатых колёс принимается равным расчётному по (7) для коротких валов (отношение длины вала между опорами к его максимальному диаметру не более 5) и на 7… 10% больше расчётного для длинных валов. В нашем случае dр-Вых=  28 мм, а принятое значение   dзк = 36 мм. 

2. Диаметр промежуточного вала определим по формуле (7). Диаметр под подшипник этого вала dП2 (рис. 3) можно принять несколько меньше расчётного диаметра, так как на этот участок вала не нагружен крутящим моментом, а изгибающий момент незначителен. Принят dП2 =35 мм.

3. Диаметр входного вала dВх серийного редуктора обычно согласуется с диаметром присоединительного участка вала. Такое согласование необходимо, так как возможно использование серийного редуктора в составе другого привода при соединении вала ЭД и входного вала редуктора муфтой. В этом случае обычно применяются муфты втулочно-пальцевые (таблица 3), а также муфты упругие с торообразной оболочкой (таблица 4). 
Муфта выбирается по номинальному моменту на входном валу редуктора и с учётом перегрузки. Муфта состоит их двух полумуфт. Диаметр отверстия одной полумуфты равен диаметру d1 вала ЭД; диаметр отверстия второй полумуфты для установки на входном валу редуктора принимается по таблице 3 и 4 с учётом расчётного по (7) значения диаметра входного вала dВх. 

Таблица 3

Муфты втулочно-пальцевые (по ГОСТ 21424-93)

	Номина-льный момент, Нм 
	Диаметр 

отверстия 

для валов, Н8 и Н9
	Наибольший 

диаметр     муфты
	Длина муфты 

для концов 

валов
	Частота вращения не более,

об/с 
	Угловое смеще-ние

	
	1-й ряд
	2-й ряд
	
	длинных 
	коротких
	
	

	6,3
	9, 10, 11
	-
	71
	43
	-
	147
	1(30(

	16
	12, 14, 16
	-
	75
	63
	53
	127
	

	31,5
	16, 18
	19
	90
	84
	60
	106
	

	63
	20, 22
	24
	100
	104
	76
	95
	

	125
	25, 28
	30
	120
	125
	89
	77
	

	250
	32, 36,
	35, 38
	140
	165
	121
	63
	1(00(

	
	40, 45
	42
	
	225
	169
	
	

	500
	40, 45
	42
	170
	
	
	60
	


Таблица 4

Муфты упругие с торобразной оболочкой (по ГОСТ Р 50892-96)

	Номиналь-ный момент /максималь-ный при перегрузках, Нм
	Диаметр 

отверстия 

для валов, Н7 и Н9
	Наиболь-ший 

диаметр     муфты
	Длина муфты 

для концов 

валов
	Частота 

вращения 

не более,

об/с((
	Угол закручивания при 

номинальном моменте, 

не менее

	
	1-й ряд
	2-й ряд
	
	длин-ных 
	коротких
	
	

	25/80
	14, 16, 18
	19
	105
	110
	95
	50
	        5(30(
    

	40/125
	18 
	19 
	125
	115
	110
	
	

	
	20, 22, 25
	24
	
	130
	110
	
	

	63/200
	20, 22
	24
	155
	140
	115
	48
	

	
	25,28
	
	
	150
	120
	
	

	
	
	30
	
	180
	145
	
	

	100/315
	22, 25, 28
	24
	175
	155
	125
	42
	

	
	30, 32, 36
	35
	
	185
	150
	
	

	160/500
	28, 30, 32, 36
	35, 38
	195
	195
	160
	41
	

	250/800
	32, 36
	35, 38
	220
	205
	170
	34
	

	
	40, 45
	42
	
	255
	210
	
	

	400/1250
	36
	38
	265
	215
	180
	33
	

	
	40, 45, 50
	42, 48
	
	265
	220
	
	


1.4.3. Предварительный выбор подшипников качения

Все валы данной схемы редуктора нагружены радиальными и осевыми силами и могут быть установлены на радиально-упорные шарикоподшипники или конические роликоподшипники. Для опор всех валов приняты радиально-упорные шарикоподшипники серии 46.000:

–  для выходного вала лёгкой серии;

– для промежуточного и входного валов средней серии
Параметры подшипников представлены в таблице 5.

Таблица 5

                                             Параметры подшипников

	Вал
	Обозначение подшипника
	d п
	D п
	T
или 

В
	С
кН
	С0 

кН

	Тихоходный
	36207
	35

	72
	17
	30,8
	17,8

	Промежуточный
	46307
	35
	80
	21
	42,6
	24,7

	Быстроходный
	46307
	35
	80
	21
	42,6
	24,7


1.5. ОПРЕДЕЛЕНИЕ МЕЖОСЕВЫХ РАССТОЯНИЙ

Габариты редуктора существенно зависят от размеров зубчатых передач и размеров подшипников качения (рис.3).

1. Соединение крышки редуктора с корпусом производится болтами или шпильками. Для установки болтов необходимо, чтобы расстояние  минимальное расстояние между внешними кольцами подшипников было не менее 2g. Соответственно, межосевое расстояние а зубчатой передачи не должно быть меньше значения, принимаемого конструктивно по условиям сборки редуктора.  

Для схемы на рис.3 должны соблюдаться следующие условия сборки:

– для тихоходной передачи  aт ( 0,5(Dп3+Dп2) + 2g,                                         

– для быстроходной передачи aБ( 0,5(Dп2+ Dп1) + 2g, 
где Dп1, Dп2 и  Dп3  – наружные диаметры подшипников качения соответственно входного вала, промежуточного и выходного вала.

Минимальное расстояние между внешними кольцами подшипников   lп = 2g принимается в зависимости от диаметра болтов, соединяющих верхнюю крышку и корпус редуктора:

                       Болт    М10    М12     М14     М16      М20

                         2g      32       40          44        48         56 мм.

Диаметр болта должен быть dб ( 1,25 Tим 1/3 (10 мм, где Tим  в Нм. Расчётное значение dб –р =7,55. мм. Принят болт М…, для которого 2g =32 
aт ( 0,5(Dп3+Dп2) + 2g = 80/2+80/2+32 = 112 мм;

aБ( 0,5(Dп2+ Dп1) + 2g = 80/2+72/2+32=108 мм .
По ряду R40: ... 50; 55; 60; 63; 70; 72; 75; 80; 85; 90; 95; 100; 105; 110; 120; 125; 130, далее через 10 мм до 260 и через 20 мм до 420
предварительно приняты aБ  = 110 мм  и  aт   = 120 мм  

2. Согласно условию сборки двухступенчатого редуктора межосевое расстояние тихоходной зубчатой передачи должно быть таким, чтобы обеспечивался зазор со между зубчатым колесом быстроходной пары (диаметр вершин зубьев dа2б) и тихоходным валом (на рис.3 диаметр dВ): 

                                        aт  ( 0,5dа2б + 0,5dВ + со,

где со = (3 … 5) мм;  со ( (0,3 … 0,5)с, а с = L1/3 + 3 мм; L – расстояние между внешними поверхностями передач; принято значение с = 10…12 мм;

dВ – диаметр вала принимается согласно эскизу выходного вала редуктора (рис. 3);
диаметр окружности вершин зубьев колеса быстроходной зубчатой передачи равен

                           dа2б = d2б + 2mб = 2aб uб /(uб+ 1) + 2mб, 
где d2б – делительный диаметр зубчатого колеса, mб – модуль зацепления быстроходной передачи; для оценки значения dа2б принято mб = 2 мм.
Значение dа2б = 358 мм.

Так как aт ( 0,5dа2б + 0,5 dВ + со = 111,65 для дальнейших расчётов принимаем значении  aт = 112 мм.

1.6. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИХ ПАРАМЕТРОВ

ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ
Принятые значения aт и aб используем для определения геометрических параметров шестерни и колеса тихоходной  и быстроходной передач. Выбор параметров связан с соблюдением ряда технологических и конструктивных: ограничений: 

– значение модуль зацепления m стандартизовано:

1-й ряд –  1; 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10; 12; 16; 20; 25 …. мм;

2-й ряд – 1,125; 1,375; 1,75; 2,25; 3,5; 4,5; 5,5; 7; 9; 11; 14; 18; 22 …. мм;
–  числа зубьев шестерни z1 и колеса z2 должны быть целыми числами;

–  по условию отсутствия подрезания зубьев принимают z1 ( 17cos3(, где угол наклона зубьев косозубых колёс ( = 7(…22(, cos( = 0,993…0,927;
– значение ширины зубчатого венца b должно удовлетворять ряду ограничений; так,  b ( m (m , согласно таблице 6 принято значение коэффициента ширины зубчатого венца относительно модуля зацепления (m= =b/m = 15 и предварительно принято значение соs( = 0,95  при (( (min.
Предварительно примем, что твёрдость зубьев шестерни и колеса Н1 и Н2  (350 НВ.
Таблица 6
	Характеристика передач
	(m= b/m

	Высоко нагруженные точные передачи, повышенная жёсткость деталей и корпуса

Н ( 350 НВ

Н ( 350 НВ

Передачи редукторного типа в отдельном корпусе с жёсткими валами и опорами

Н ( 350 НВ

Н ( 350 НВ

Открытые передачи, передачи невысокой степени точности,  передачи с консольным расположением колёс, подвижные колёса коробок передач
	( 45 … 30

( 30 … 20

( 30 … 20

( 20 … 15

( 15 … 10


Примечание. Большие значения рекомендуются в случае практически постоянных нагрузок, нереверсивных передач.
Определение значений параметров передач выполнено по следующей схеме.

1. Используя равенство 
                   а = 0,5(d1+ d2) = 0,5d1(u +1) = 0,5 m z1(u + 1)/cos (,                     для каждой передачи определялось расчётное значение 
                                 mz1  = 2 а cos ( /(u +1). 
2. Согласно условию z1 ( 17cos3( принималось значение  z1 =  17…. 24 и подбиралось стандартное значение модуля m так, чтобы произведение mz1 в наименьшей степени отличалось от его расчётного значения; 
Вычислялось значение  z2= u z1 и округлялось его до ближайшего целого значения;

4. Вычислялось новое значение передаточного числа данной передачи u = z2/ z1  при отклонении полученного значения u от ранее принятого в таблице 1 не более 5%. 
5. По полученным значениям m, z1 и u определялось новое значение 

cos ( = 0,5mz1 (u +1) /а;  значение угла должно соответствовать условию     ( ( ( min; если это условие не выполнялось, подбор параметров повторялся. 

Результаты геометрического расчёта зубчатых передач оформите в виде таблицы 7.
                                                                                                                  Таблица 7                

                         Геометрические параметры зубчатых передач

	Передача
	а,
мм
	m,
мм
	 z1
	z2
	u
	d1, 
мм
	d2,
мм
	b, 
мм
	b2, 
мм
	cos(
((

	Быстроходная
	112
	2,5
	19
	66
	3,47
	50
	174
	35
	33
	0,947879
180


	Тихо-

ходная
	125
	3,5
	18
	50
	2,78
	65
	183
	46
	44
	0,95508
170


Ширина зубчатого венца принималась с учётом также условия 

(bd = b/ d1 ( (bd max (таблицы 8) и ( (  (min , где sin(min = 1,03(/(m.
Таблица 8
Максимальные рекомендуемые значения коэффициента (bd max 
	Расположение колёс 

относительно опор вала
	Н2 ( 350 НВ или 

Н1 и Н2 ( 350 НВ
	Н1 и Н2  (350 НВ

	Симметричное

Несимметричное

Консольное
	1,2 … 1,6

1,0 … 1,25

0,6 … 0,7
	0,9 … 1,0

0, 65 … 0,80

0,45 … 0,55


Примечание. 1. Большие значения рекомендуются в случае практически постоянных нагрузок и нереверсивных передач. 2. В многоступенчатых цилиндрических редукторах (bd каждой последующей ступени значения можно принимать на 20 … 30% больше, чем (bd  предыдущей, более быстроходной. 
2. КОМПОНОВКА РЕДУКТОРА
При выполнении геометрических расчётов передач были использованы некоторые ограничения, обусловленные взаимодействием деталей редуктора как целостной системы. Значения размеров деталей, полученные предварительно в результате расчётов, должны быть взаимно согласованы так, чтобы обеспечивались функционирование объекта и возможность его изготовления. Процесс «создания целого из частей» называют компоновкой. 

Геометрическое согласование размеров деталей является основной задачей разработки компоновки. 

Компоновка выполнялась согласно последовательности действий, рекомендуемой методическим пособием.
3. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЁТ ВАЛОВ И ПОДШИПНИКОВ
3.1. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РЕАКЦИЙ ОПОР  

Выполнен проверочный расчёт выходного вала. Схема нагрузок этого вала показана на рис.4.
Тангенциальная (окружная) сила Ft = 2Tим / d =                =2*442,99*103·/153=5790 Н.
Осевая сила Fx = Ft  tg ( = 5790*0,1967 = 1138 Н.
Радиальная силы Fr = Ft  tg(/ cos ( = 5790*0,364/0,9812 = 2147 Н.                                                 

Для выходного вала редуктора сила  Fм = 125Т ½ =125*(438,57)1/2= =2617,7Н. 

Расстояния между опорами определено с учётом смещения a точки приложения внешних сил и реакций опор в случае применение радиально-упорных подшипников (рис. 5). 

Для радиально-упорных шарикоподшипников
a = B/2 + 1/4 (d +В) tg(п,

где угол (п = 260.
Расчётное значение 

                                                  a = 10,5 + 18,89 = 29 мм
1) Система сил, изображенная в вертикальной плоскости.
∑MA=0; -Ft2*l1 + YB*(l1+l2) – FM(l1+l2+l3)=0
∑MB=0; -FM*l3 - YA*(l1+l2) + Ft2*l2=0

YB = FM(l1+l2+l3) + Ft2*l1 / (l1+l2) = 1152 H
     YA = Ft2*l2 - FM*l3 / (l1+l2) = 3739
     Проверка:

     1152+3739-2825-2066=0

2) Система сил, изображенная в горизонтальной плоскости.

∑MA=0; Fr2*l1 + ZB*(l1+l2) – Fx*(d2T / 2)=0

∑MB=0; Fx*(d2T / 2)- Fr2*l2  - ZA*(l1+l2)  =0

     ZB = - Fr2*l1– Fx*(d2T / 2) /  (l1+l2) = -2996 H

     ZA = Fx*(d2T / 2)- Fr2*l2  /  (l1+l2) = 479 H
     Проверка:
     -2996+2517+479=0

3.2. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЁТ ВАЛОВ
Отказ вала возможен из-за усталостного повреждения или пластической деформации при кратковременных перегрузках. 
Проведён проверочный расчёт выходного по критерию усталостной прочности:

                            s = (s( s() / (s2( + s2() ½ ( [s],                                        (9)
где коэффициент запаса по касательным напряжениям

                                           s( = (-1/ ((a К(Д + (( (m),                

       коэффициент запаса по нормальным напряжениям 
                                           s( = ( -1 / ((a К(Д + (((m);
[s] – нормативный
коэффициент запаса; принимается обычно в пределах в пределах [s] = 1,5 ...2,5 в зависимости от типа машины, требований к безопасности работы и принятой расчётной схемы.

При определении амплитудных значений (a и  (a и средний значений (m и (m принимается цикл нормальных переменных напряжений симметричным, а цикл касательных напряжений – отнулевым:
                                  (m= 0, (a= М(/ Wz,

                                 (a = (m = 0,5Мх/ WР,                                                (10)                              
Коэффициенты (( и ((  сталей зависят от материала. Приняты для стали 40 нормализованной  значения ((=0,15,  (( = 0,1.

Значения предела выносливости оценивалось по формуле 

         ( -1 ( (0,55 – 0,0001(в)(в = (0,55 – 0,0001·560)·560= 276,64  МПа;

              ( -1 ( 0,55 …0,65 (-1 = 0,6·276,64  =  165,98  МПа.            (11)

Коэффициентами К(Д и К(Д учитывают влияние конструктивных и технологических факторов на  предел выносливости деталей по сравнению с образцами, изготовленными из материалов, сходных по химическому составу и основным прочностным характеристикам:
                                 К(Д = (К(/ Кd(  + 1/ КF –  1)/(КV КА),                     (12)
                                 К(Д = (К(/ Кd(  + 1/ КF –  1)/(КV КА).  
 К( = ( -1 / ( -1К  ( 1  – эффективный коэффициент концентрации;
 Кd( = ( -1Д / ( -1  ( 1 – масштабный коэффициент учитывает снижение предела выносливости образцов крупных размеров по сравнению с образцами диаметром 7 ... 10 мм; 

КF – коэффициент качества поверхности детали; 
КV  – коэффициент поверхностного упрочнения (поверхностный наклёп, поверхностная закалка, цементация, азотирование и др., создающие в поверхностном слое напряжения сжатия при изготовлении детали);
 КА – коэффициент анизотропии материала и размеров заготовки; значения коэффициентов КV  и КА приняты равными единице.

Согласно значениям М( и Мх  расчёт выполнен для наиболее нагруженного сечения вала в т.   ….:  М( = 3475 Нм,  Мх= 2517 Нм. 

В этом сечение концентрация напряжений создаётся

–  галтельным переходом радиуса;

–  шпоночным пазом;

–  посадкой с натягом. 
Значение коэффициентов К(  и К( принимались в случае галтельного перехода при r = 2,5 мм по [4, таблица 10], в случае шпоночного паза –  по [4, таблица 11]. Отношение К( / Кd( и  К(/ Кd( в случае посадки с натягом принималось по [4, таблица 13]. 
Значения К d( и Кd( приняты по [4, таблица 12]; К F( и КF( – по таблице [4, таблица 14].
Результаты  проверочного расчёта представлены в таблице 9.
Таблица 9
Результаты проверочного расчёта выходного вала
	Тип 

концент- 

ратора
	К(

	К d (

	К(
К d (

	KF(
	К(Д


	Wz,,

  мм3
	(а,,
МПа
	(т,
МПа
	s(

	Галтельный переход
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	Шпоночный паз
	1,9
	0,7
	2,71
	1
	1,12
	11462
	3,768
	0
	65,52

	Посадка с натягом
	-
	-
	
	
	
	
	
	
	


	Тип 

концент- 

ратора
	К(

	К d(

	К(
К d (

	KF(
	К(Д


	Wр,,

 М23
	(а,,
МПа
	(т,
МПа
	s(

	Галтельный переход
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	Шпоночный паз
	1,55
	0,7
	2,21
	1
	0,91
	24426
	3,8
	3,8
	39,35

	Посадка с натягом
	-
	-
	
	
	
	
	
	
	



Расчётные значения   коэффициента запаса прочности

                               s = (s( s() / (s2( + s2()½   равно
  –  в случае галтельного перехода s = ………………. = ……;
–  в случае шпоночного паза s = (65,5*39,3) / ((65,5)2 +(39,3)2)½   = 33,7
  –  в случае посадки с натягом s = ………………. = …….

Для рассматриваемого сечения вала выполняется условие усталостной прочности из s ( [s]  при оценке запаса прочности по любому из концентраторов. 
3.3. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РЕСУРСА ПОДШИПНИКОВ 

ПО ДИНАМИЧЕСКОЙ ГРУЗОПОДЪЁМНОСТИ  

Критерий соответствия подшипника требуемому ресурсу Lh (в часах) при заданной вероятности р безотказной работы представляют в виде:

                                    Lsаh =  а1а2а3                               (  Lh ,                  (13)
где      a1 – коэффициент надёжности:

Вероятность р .............  0,9       0,95       0,96       0,97       0,98       0,99

Коэффициент a1............  1        0,62       0,53       0,44       0,33       0,21;

a2 a3 – коэффициент, учитывающий качество материала и условия эксплуатации подшипника; в обычных условиях  принимается для конических роликоподшипников a2 = 0,6 ... 0,7 и для шариковых подшипников (кроме сферических) a2 = 0,7... 0,8.
С – паспортная динамическая грузоподъёмность в Н; 

n  – частота вращения вала в об/мин; 
т – показатель степени, т =10/3 для роликовых подшипников и т = 3 для шариковых подшипников;
Lh – требуемый ресурс подшипника в часах;

Рr – эквивалентная нагрузка данного подшипника при номинальном моменте на выходном валу, в Н; 
Kб – коэффициент безопасности, при спокойной нагрузке Kб =1, при умеренных толчках Kб = 1,3 ... 1,5, при ударах Kб = 2,5 ...3;
Kт – температурный коэффициент (для подшипников из стали ШХ15 примем Kт = 1 при рабочей температуре до 100(С.

Определение эквивалентной динамической нагрузки
Эквивалентная нагрузка рассчитывается для подшипника 

опоры А по формуле PrA = (X FrA +YFxА)Kб Kт,                                (14, а)                                           
опоры В по формуле PВ = (X FrВ +YFxВ)Kб Kт,                                 (14, б)     
где FrA и FrВ – радиальные силы, действующие на А - опору и В – опору;

       FxА и FxВ – осевые силы, действующие на А - опору и В – опору;
X и Y – коэффициенты, учитывающие влияние соответственно радиальной и осевой составляющих реакции в данной опоре. 

В каталоге подшипников указан также параметр осевой нагрузки е. 

Если отношение  FxА /FrA ( е, то влияние осевой силы FxА  на работоспособность подшипника А - опоры не учитывается и в (14, а) X = 1, Y = 0. 

Если FxА /FrA ( е, то влияние осевой нагрузки становится больше, чем радиальной (X ( 1 и X ( Y). 

Аналогично решается вопрос с назначением коэффициентов X и Y для подшипника В - опоры.

Особенности расчёта FxА и FxВ  радиально-упорных шарикоподшипников и и роликовых конических подшипников связаны с тем, что при действии радиальных нагрузок FrA  и FrB  (рис. 9, а) в подшипниках возникают осевые силы, соответственно, SA и SB (рис. 9, б). 


Примем, что при монтаже не создан осевой натяг подшипников, тогда
        SА = 0,83eFrА и SВ = 0,83 eFrВ  – для конических роликоподшипников,  

SА = eFrА  и  SВ = eFrВ  – для шарикоподшипников.                                   

При наличии осевого люфта вал с внутренними кольцами подшипников под действием сил Fx,  SА и  SВ сместится в сторону одной из опор. 

Если сумма ( = SA + Fx – SB ( 0, то вал сместиться в сторону правой опоры; следовательно, на левую опору действует только внутренняя сила SA и поэтому FxA = SA. Из уравнения равновесия Fx + FxA – FxB = 0  определим силу FxB = Fx  + FxA = Fx  + SA.
Если сумма ( (  0, то вал сместиться в сторону левой опоры, на правую опору в осевом направлении будет действовать только внутренняя сила SB , соответственно, FxB  = SB . Из уравнения Fx  + FxA – FxB = 0 следует, что сила FxA = SB –  Fx.

Последовательность определения эквивалентной нагрузки

1. Определить значение параметра осевой нагрузки e по каталогу.

2. Вычислить значения внутренних осевых сил SA и SB . 

3. Вычислить сумму сил  ( = SA + Fx – SB; определить FxА и FxВ.
4. Определить отношения FxА/ FrA и FxВ/ FrВ и  сравнить их с величиной e; назначить коэффициенты X  и Y  для каждого из подшипников вала

>
                      для А - опоры значение P A= (X FrA +YFxА)Kб Kт,                                      
                                для В - опоры значение P В = (X FrВ +YFxВ)Kб Kт.   
FrA = RA = (YA2 + ZA2)1/2 = (3732+4792)1/2 = 607 H
FrB = RB = (YB2 + ZB2)1/2 = (11522+(-2996)2)1/2 = 3209 H

SA = 0,68*607 = 412,83 H

SB = 0,68*3209 = 2182,12 H

По условию равновесия:

FXA + Fx – FXB = 0

FXB = SB =2182,12 H
FXA = 2182,12 – 477 = 1705,12 H
Проверка:

FXA > SA
1705,12  > 412,83
Fr1 / FXA = 0,13 => X=1, Y=0

Fr2 / FXB = 1,47 => X=0,87 , Y=0.43
P=(XVFrA/rB + YFxA/xA)*KБКT , где КБ = 0,4  КТ=1 V=1
PA = 115,6 H
PB = 565,144 H

Lh1 = (106 / 3600) * (38*103/115,6)3 = 9,87*109 об/ч

Lh2 = (106 / 3600) * (38*103/565,144)3 = 8,4*107 об/ч

4. РАСЧЁТ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

4.1. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАСЧЁТНОГО КОНТАКТНОГО НАПРЯЖЕНИЯ 

Основная причина ограничения ресурса закрытых зубчатых передач – усталостное повреждение поверхностей контакта, или усталостное выкрашивание. Критерий контактной усталостной прочности зубьев 

                                               (H ( [(H],                                              (15)

где  (H , [(H] – соответственно расчётное контактное напряжение и допускаемое контактное напряжение, принятое по условию отсутствия усталостного повреждения поверхности зубьев.

Результаты расчёта значений (H представлены в таблице 10.

Расчётное значение (H для зубчатой передачи с внешним зацеплением определяют по формуле

                             (H  = 1,18  
где Eпр – приведенный модуль упругости материалов контактирующих зубьев; в данном случае  шестерни и колёса изготавливаются из сталей, поэтому Eпр( Е = 2,1( 105  МПа;

Т1  –момент, передаваемый шестерней рассчитываемой передачи; 

d1 – делительный диаметр этой шестерни;
l(  – расчётная (суммарная) длина линии контакта зубьев передачи. 

Зависимость l(  от (( принимают в виде:

– для прямозубых передач l(  = 3b/(4 – ((), где b – ширина венца колеса; где (( ( [1,88 – 3,2 (1/ z1  (  1/ z2)]; 
– для косозубых передач при  ((  ( 1 расчётная длина контактной линии l(  ( b((/cos(; где (( ( [1,88 – 3,2 (1/ z1  (  1/ z2)]cos(;
КН – коэффициент расчётной нагрузки вводится в виде произведения коэффициентов, учитывающих влияние ряда факторов условий изготовления и работы зубчатой передачи, а также особенностей её конструкции:

                                         КН = КА КН( КН(КН(.                                     (17)

Коэффициент КА учитывает внешнюю динамическую нагрузку. Принят нами значение КА = К2 = 1,3 такое же, как в (8).
Коэффициент динамической нагрузки КН( учитывает повышение нагрузки зубьев из-за непостоянства передаточного отношения, обусловленного только погрешностями изготовления колёс.
Значение КН( зависит от скорости, твёрдости поверхности зубьев и  степени точности зубчатых передач. Степень точности зубчатых колёс принимается в зависимости от назначения и условий работы [4, таблица 16]. Значения  КН( приняты по [4, таблица 17].      
Таблица 10
Параметры проектируемых зубчатых передач
	Параметр
	Тихоходная передача
	Быстроходная передача

	Межосевое расстояние, мм 
	ат =125
	аб =112

	Передаточное число
	iт = 2,78
	iб =3,47

	Момент T1, Нм
	T1 =47,3
	T1 =9,5

	Модуль зацепления т, мм
	т =3,5
	т =2,5

	Число зубьев шестерни
	z1 =18
	z1 =19

	Число зубьев колеса
	z2 =50
	z2 =66

	Диаметр d1, мм
	d1 =65,963
	d1 =50,112

	Ширина венца 

зубчатого колеса b, мм
	b =46
	b =35

	Коэффициент (bd
	(bd  =0,707
	(bd  =0,758

	cos(
	cos( =0,95508
	cos( =0,947879

	Коэффициент ((
	((  =1,64
	((  =1,63

	Расчётная длина линии
 контакта зубьев l(, мм   
	l(  = 56,8
	l(  =39,9

	Коэффициент К H (
	КH( =1,105
	КH( =1,23

	Окружная скорость (, м/с
	( =0,6
	( =1,2

	Коэффициент К H v
	КH v =1
	КH v =1

	Коэффициент К H(
	КH( =1,6
	КH( =1,6

	Расчётное значение (H, МПа
	(H  =797
	(H =807


Коэффициент концентрации нагрузки КН( учитывает неравномерность распределения нагрузки по длине зуба (по ширине венца зубатого колеса), возникающую из-за деформации валов и опор передачи под действием сил в зацеплении. Коэффициент КН( определяют по формуле:
КН( = 1 + (К0Н( – 1)К Нw,

где К0Н( – коэффициент неравномерности распределения нагрузки в начальный период работы (без учёта приработки); 
КНw – коэффициент, учитывающий приработку зубьев; 
Принято при расчёте значение КН( = К0Н(  без учёта приработки.

Значение К0Н( зависит от твёрдости поверхности зубьев, от отношения (bd = b/d1 ширины b венца колеса к делительному диаметру шестерни d1, от схемы расположения зубчатых колёс (рис. 10 и таблицf 18 [4]). 


Коэффициент КН(  неравномерности нагрузки между парами зубьев в связи с погрешностью  изготовления определяют в зависимости от степени точности по нормам плавности (ncт = 5, 6, 7, 8, 9), используя формулу:
КН( = 1 + (К0Н( – 1)КНw,

где для прямозубых передач значение коэффициента К0Н( в начальный период работы

                К0Н( = 1 + 0,06(ncт – 5) при 1 ( К0Н( ( 1,25;

а для косозубых передач 

           К0Н( = 1 + С(ncт – 5) при 1 ( К0Н( ( 1,6,

С = 0,15 при твёрдости поверхности зубьев Н1 и Н2 ( 350 НВ,

С = 0,25 при других значениях твёрдости.

Принято при расчёте значение КН( = К0Н( без учёта приработки. 
4.2. ВЫБОР МАТЕРИАЛА ЗУБЧАТЫХ КОЛЁС И ВИДА УПРОЧНЕНИЯ

Расчётные значения (H используем для выбора поверхностного и объёмного упрочнения зубьев шестерен и  колёс, учитывая условие (15) и соотношение 

                         (H ( [(H]  =  (H lim  ZH ZN/ [sH],                                    (18)
где [sH]  – коэффициент запаса; рекомендуется [sH] ( 1,1 для зубчатых колёс с однородной структурой материала зубьев и  [sH] ( 1,2  для зубчатых колёс с поверхностным упрочнением зубьев; в особо ответственных 
случаях принимается соответственно [sH] ( 1,25 и  [sH] ( 1,35;                       

(Hlim ZN ZH – расчётный предел контактной выносливости зубьев данной передачи;

ZH – комплексный коэффициент, учитывающий отличие условий от регламентированных при испытании; ZN  – коэффициент долговечности. 

Коэффициент долговечности ZN  определяют, учитывая, что 

                                    

– при NH ( NGH  показатель степени m = 6 и ZN = (NGH /NH)1/6; принимается  расчётное значение не более ZN = 1,8 для поверхностного упрочнения и не более ZN = 2,6 без поверхностного упрочнения;

– при NH ( N GH  показатель степени m = 20 и ZN = (NGH /NH)1/20; принимается  расчётное значение не менее ZN = 0,75.

При постоянном режиме работы значение NH  = 60 ncLh , 

где n –  частота вращения зубчатого колеса в об/мин; 

         c – число зацеплений зуба за один оборот колеса; 

         Lh – расчётный ресурс передачи в часах.

Значение NGH  зависит от твёрдости поверхности зубьев (таблица 11).

Таблица 11
Значение NGH  контактной прочности зубьев передач
	Твёрдость

поверхности зубьев  
	( 220 НВ  
	250

НВ
	300

НВ
	350

НВ
	40

HRC
	45

HRC
	50

HRC
	55

HRC
	60

HRC

	NGH, млн. циклов
	10
	17,0
	26,4
	38,3
	52,7
	70
	90
	113
	140


Комплексный коэффициент ZH определяют как произведение коэффициентов, учитывающих влияние на предел выносливости (H lim ряда факторов технологии изготовления и условий работы зубчатой передачи:  

                                                ZH  = ZL ZR Zv Zw ZX .                                     

В данном курсовом проекте при условиях, указанных в ТЗ, при рациональном выборе вязкости смазочного материала и точности изготовления принимаем ZH  = 1.

    Рекомендуемая последовательность выбора материала зубчатых колёс
1. Определить значение (Н [sH] и оценить необходимость назначения поверхностного упрочнения зубьев;

2. Определить требуемое значение предела выносливости зубьев       [(H lim ] = (Н [sH], предварительно приняв ZN  =1;
3. По полученному значению [(H lim], используя данные таблицы 12, подобрать вид упрочнения зубьев, чтобы (H lim ( [(H lim]; 
Таблица 12
Значение пределов (H lim и (F lim стальных зубчатых колёс

	Термическая 

обработка
	Твёрдость зубьев на 

поверхности
	Твёрдость   

  сердце-

   вины

    зуба
	Марки 

сталей
	(H lim ,

Мпа
	(F lim ,

МПа
	[sF] 

	Нормализация
	( 220 НВ
	40, 45
	2 НВ + 70
	1,8 НВ


	(
1,7


	Улучшение 
	( 320 НВ
	40Х, 40ХН, 45Х и т.п.
	
	
	

	Объёмная закалка

(при спокойном 

характере нагрузки)
	35 … 45 HRC

	40, 45, 40Х, 40ХГ, 45Х и т.п.
	18 HRC + 150
	550


	(
1,7

	Улучшение и закалка ТВЧ по контуру зуба (при m ( 3 мм)
	54 … 56 HRC
	24 … 36 HRC
	40, 45, 40Х, 40ХН, 45ХЦ; 35ХМ, 

40 ХНМА  и т.п.
	17 HRC* + 200
	900
	

	Улучшение и сквозная закалка зубьев ТВЧ (при m( 3 мм)
	45 … 50 HRC
	- 
	
	
	550
	

	Цементация с последующей закалкой и низким отпуском
	57 … 62 HRC
	30 … 40 HRC
	20Х, ,20ХН,

18ХГТ, 20ХНМ и т.п.
	23 HRC*
	750
	(
 1,55

	Нитроцементация с 

последующей закалкой и низким отпуском
	57 … 63 HRC
	30 … 40 HRC
	25ХГМ, 25ХГНМ 

и др стали с Мо

25ХГТ, 30ХГТ, 35Х
	23 HRC*
	1000

750
	

	Азотирование
	550 … 750 HV
	24 … 36 HRC
	35ХМ, 40ХНМА,

40ХНВА 
	1050
	12HRC  

 + 300
	(
1,7

	Азотирование 

(при спокойном 

характере нагрузки)
	850 … 1000 HV
	
	35ХЮ, 38ХМЮА 

и др. стали с Al
	
	
	


Примечание. HRC * – твёрдость поверхности зуба.

Выбор стали и вида упрочнения зубьев тихоходной передачи

1.  Принято значение [sH] = 1,25 и (Н [sH] =185,06 МПа.

2. Принимаем предварительно требуемое значение предела контактной выносливости [(H lim ] = (Н [sH] = 185,06 МПа.

3. По таблице 12 предварительно принимаем поверхностное упрочнение: Нитроцементация с последующей закалкой и низким отпуском(25ХГМ).
В этом случае предел контактной выносливости зубьев равен

                   (H lim= 185,06*1,25 = 231 МПа.
4. При данном виде упрочнения зубьев значение NGH =  13,23 млн. Число циклов зубьев шестерни NH1 = 60 nLh  = 21,3 млн. 
                                    NH2=21,3/2,85=7,5
Коэффициент ZN 1 определяем по формуле ZN1 = (NGH /NH)1/т , где т = 1/20
Коэффициент ZN 2 определяем по формуле ZN2 = (NGH /NH)1/т , где т =1/6
Коэффициент ZN 1 = 0,92
Коэффициент ZN 2=1,1
5. Расчётное значение предела контактной выносливости зубьев шестерни при заданном ресурсе равен (Hlim ZN ZH  = 187,62 МПа.

Выбор стали и вида упрочнения зубьев быстроходной передачи

1.  Принято значение [sH] = 1,25 и (Н [sH] =469,34 МПа.

2. Принимаем предварительно требуемое значение предела контактной выносливости [(H lim ] = (Н [sH] = 469,34 МПа.

3. По таблице 12 предварительно принимаем поверхностное упрочнение Азотирование. В этом случае предел контактной выносливости зубьев равен

                   (H lim= 469,34*1,25 = 587 МПа.

4. При данном виде упрочнения зубьев значение NGH =33,6  млн. Число циклов зубьев шестерни NH1 = 60 nLh  = 76,86 млн. 
                                          NH2=76,86/3,6=21,35
Коэффициент ZN1  определяем по формуле ZN1 = (NGH /NH)1/т, где т = 1/6
Коэффициент ZN 2 определяем по формуле ZN2 = (NGH /NH)1/т, где т =1/20
Коэффициент ZN1  =0,87
                        ZN2=1,08
5. Расчётное значение предела контактной выносливости зубьев шестерни при заданном ресурсе равен (Hlim ZN ZH  = 452 МПа.

4.3. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЁТ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ

ПО КРИТЕРИЮ УСТАЛОСТНОЙ ПРОЧНОСТИ ЗУБЬЕВ
Проверочный расчёт зубьев косозубых передач выполняется по критерию изгибной усталостной прочности зубьев:

                      (F= 2Т YFS (КF Y( Y() / (m d b) ( [(F],                           (19)

где Т – момент, передаваемый данным зубчатым колесом;    
YFS  – коэффициент формы зуба (рис. 11); назначается по эквивалентному числу зубьев данного зубчатого колеса z v = z / cos3 (;

    КF = КА КF( КF( КF(.– коэффициент расчётной нагрузки;             (20)

Коэффициент КF( учитывает влияние динамических перегрузок, возникающих из-за неточности зубчатых колёс [4, таблица 21]. 
Коэффициент КF( учитывает влияние неравномерности распределения напряжений по ширине зубчатого венца. 
Подобно коэффициенту КН( коэффициент  КF( зависит от схемы расположения зубчатых колёс редуктора. Значение этого коэффициента можно определить по формуле:

КF(  = 0,18 + 0,82 К0Н(.

Коэффициент КF(. учитывает влияние погрешностей изготовления зубчатой пары на распределение нагрузки между зубьями. Принимается, что  КF(.= К0Н(. 
Таким образом, значения КF( и  КF(. определены без учёта приработки зубьев. 
Коэффициент Y( учитывает влияние наклона зубьев и определяется по формуле: 

                                              Y(  = 1 – ((            (  0,7;

здесь  ((= b sin(/((m cos().
Коэффициент Y( учитывает влияние перекрытия зубьев. Для косозубых передач при ((  ( 1 значение Y(  = 1/((.  

Допускаемое напряжение при расчёте зубьев на усталость;
                                                  [(F] = (F lim YF YN / [sF],                                (21)
где (F lim – предел выносливости зубьев;

[sF] – нормативный коэффициент запаса усталостной прочности зубьев (таблица 20). 
Коэффициент долговечности YN = (NGF /NF)1/m  учитывает режим работы; принимается для всех сталей NF = 4 ( 106 ; при Н ( 350НВ  значение m = 6 и YN ( 4, а  при  Н ( 350НВ значение m = 9 и YN ( 2,6. 
Комплексный коэффициент 
                                                YF  = YT Yz  Yg Yd YA,                                        (22)

где Yz  – коэффициент способа получения заготовки зубчатого колеса;  для поковок и штамповок Yz = 1; для проката Yz = 0,9; для литых Yz = 0,8;
YA – коэффициент, учитывающий влияние двустороннего приложения нагрузки; принимается YA = 1 при одностороннем приложении нагрузки и YA = 0,7 ... 0,8 при реверсивной нагрузке (большие значения при твёрдости более 350 НВ). 
Принято YF  = Yz YA,  остальные коэффициенты в (22) предполагаем равными единице.  

Yg  – коэффициент влияния шлифования переходной поверхности между смежными зубьями; для колёс с нешлифованной переходной поверхностью Yg  = 1; 
YT – коэффициент влияние технологии обычно принимается YT ( 1;
Yd  – коэффициент, учитывающий влияние деформационного упрочнения (поверхностного наклёпа) или электрохимической обработки переходной поверхности; для колёс без поверхностного упрочнения или электрохимической обработки принимается Yd  = 1; при поверхностном наклёпе Yd  находится в пределах от 1 до 1,2.
Результаты расчёта усталостной прочности зубьев  при изгибе представлены в таблице 13.
Таблица 13
	Параметр 
	Тихоходная передача
	Быстроходная передача

	
	шестерня
	колесо
	Шестерня
	колесо

	Момент T, Нм
	47,3
	185,5
	9,5
	47,8

	Число зубьев z
	18
	50
	19
	66

	cos(
	0,9812
	0,98202

	Приведенное число зубьев z(
	22
	 65
	20
	71

	Коэффициент формы зуба YFS
	4,1
	3,75
	4,15
	3,78

	Диаметр d, мм
	0,53
	0,153
	0,39
	0,139

	Ширина венца b, мм
	0,37
	0,37
	      0,27
	     0,27

	Модуль зацепления т, мм
	2,5
	2,5
	2
	2

	Коэффициент КА
	1,3
	1,3
	1,3
	1,3

	Окружная скорость (, м/с
	0,6
	0,6
	1,2
	1,2

	 Коэффициент К F(
	1
	1
	1
	1

	Коэффициент К F (
	1,09
	1,09
	1,2
	1,2

	Коэффициент К F(
	1,6
	1,6
	1,6
	1,6

	Коэффициент К F
	2,27
	2,27
	2,5
	2,5

	((
	1,08
	1
	1,1
	1

	Коэффициент Y(
	0,9
	0,91
	0,9
	0,91

	((
	1,64
	1,64
	1,63
	1,63

	Коэффициент Y(
	0,09
	0,09
	0,61
	0,61

	Расчётное значение (F, МПа
	14,7
	19,67
	51,39
	74,38

	Нормативный коэффициент запаса изгибной усталостной прочности [sF]
	1,7
	1,7

	Предел выносливости (F lim, МПа 
	1000
	1000
	606
	606

	Число циклов NF
	4*106
	4*106
	4*106
	4*106

	База испытаний NGF
	13,23
	33,6

	Коэффициент YN
	1
	1
	1
	1

	Коэффициент Yz
	1
	1
	1
	1

	Коэффициент YA
	1
	1
	1
	1

	Коэффициент YF
	0,8
	0,8
	0,8
	0,8

	Допускаемое  значение [(F], МПа
	470,6
	470,6
	303
	303



Условие прочности (F= 2Т YFS (КF Y( Y() / (m d b) ( [(F] выполняется для всех передач.                           
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Рис.3. Схема определения межосевых расстояний зубчатых передач
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            Рис.10. Схемы расположения зубчатых передач 
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Рис. 11. Значение YFS  зубьев колёс внешнего зацепления при высоте головки зуба                       
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