ЗАДАНИЕ
По результатам предыдущей работы (кинематический расчет) рассчитать зубчатый или червячный редуктор (передачу).
Исходными данными являются:
- частоты вращения и угловые скорости валов редуктора  n2,  n3,  ω2,  ω3. 
- передаточное число  u2.
- вращающий момент Т3. 

1. Пример расчета червячного редуктора

Номинальные частоты вращения и угловые скорости валов редуктора  n2 = 610 мин-1,  n3 = 19,1 мин-1,  ω2 = 63,86 с-1,  ω3 = 2 с-1.
Вращающие моменты Т2 = 55,3 Нм,  Т3 = 1400 Нм. КПД червячной передачи ориентировочно принят η = 0,75 (рис. 1). 
Материалы для венца червячного колеса и червяка примем, полагая, что будет большая скорость скольжения (vs>10 м/с) ив этом случае следует для венца червячного колеса принять оловянную бронзу, для которой допускаемое напряжение [] не зависит от скорости скольжения. Таким образом для венца червячного колеса принимаем бронзу Бр010Ф1, отлитую в кокиль; для червяка - углеродистую сталь с твердостью HRC>45. В этом случае, по рекомендациям, основное допускаемое контактное напряжение []' = 221 МПа. Расчетное допускаемое напряжение []= []' KHL, где коэффициент долговечности принимаем по его минимальному значению KHL= 0,67. Тогда
[H] = 2210,67 = 148 МПа.
Число витков червяка z1 принимаем в зависимости от передаточного числа: при и=32, исходя из рекомендаций, принимаем z1 = 1.Число зубьев червячного колеса
z2 = z1 u = 132 = 32.

[image: ]

Рис. 1. Схема привода с червячным редуктором

Принимаем предварительно коэффициенты диаметра червяка q=8 и нагрузки К=1,2. Рассчитываем межосевое расстояние из условия контактной прочности:



Модуль



Принимаем по ГОСТ 2144-76  т = 12 мм и q = 8, а также z2= 32 и z1 = 1. Пересчитываем межосевое расстояние по стандартным значениям т, q и z2:




Основные размеры червяка: 
делительный диаметр
d1 = qm = 212 = 96 мм;
диаметр вершин витков
da1 = d1+2m = 96 + 212 = 120 мм;
диаметр впадин витков
df1 = d1 –2,4m = 96 – 2,412 = 67,2 мм;
длина нарезанной части шлифованного червяка
b1 (11 + 0,06z2)m + 35 = (11 + 0,0632)12 + 35 = 190 мм.

Основные размеры червячного колеса:
делительный диаметр 
d2 = z2 m = 3212 = 384 мм;
диаметр вершин зубьев 
da2 = d2 + 2 m = 384 + 2∙12 = 408 мм;
диаметр впадин зубьев 
df2 = d2 – 2,4 m = 384 – 2,4∙12 = 355,2 мм;
наибольший диаметр 


ширина венца червячного колеса
b2 ≤ 0,75 da1 = 0,75120 = 90 мм;

делительный угол подъема : при z1 = 1 и q = 8 угол  
Скорость скольжения vs в передаче при окружной скорости червяка




Предположение, что скорость скольжения будет более 10 м/с, не оправдалось. Поэтому для венца червячного колеса выбираем безоловянистую бронзу БрА9ЖЗЛ  [H] = 167 МПа.
Уточняем КПД редуктора. При скорости скольжения vs=3 м/с при шлифованном червяке приведенный угол трения '  1°30’ и КПД редуктора с учетом потерь в опорах, потерь на разбрызгивание и перемешивание масла




Определяем коэффициент нагрузки в передаче
K = K Kv = 1,041,1 = 1,14
где коэффициент динамичности Kv = 1,04 в зависимости от степени точности передачи (у нас 7-я степень); коэффициент неравномерности распределения нагрузки рассчитывается по формуле




В этой расчетной зависимости коэффициент деформации червяка  в зависимости от q = 8 и z1 = 1 он равен  = 72. При незначительных колебаниях нагрузки вспомогательный коэффициент x = 0,6.
Расчетное контактное напряжение



Условие прочности 152 МПа  = 167 МПа соблюдается.
Проверяем прочность зубьев червячного колеса на изгиб. При эквивалентном числе зубьев


коэффициент формы зуба по справочным таблицам YF = 2,41.
Расчетное напряжение изгиба




Основное допускаемое напряжение изгиба для реверсивной работы [-1F]' = 56 МПа (справочные данные). Допускаемое напряжение [-1F] = [-1F]'. Коэффициент долговечности примем по его минимальному значению KFL = 0,543. Таким образом 
[-1F] = 560,543 = 30,4 МПа. 
Прочность обеспечена, так как F < [-1F].
Определяем силы в зацеплении червячной передачи. Окружная сила на червяке равна и противоположно направлена осевой на колесе


Ft1 = Fa2 ===1152 H.
Окружная сила на колесе равна и противоположно направлена осевой на червяке


Ft2 = Fa1 ===7292 H.
Радиальные силы
Fr1 = Fr2 = Ft2 tgα = 7292 tg 200 = 2654 H.
2. Пример расчета зубчатого редуктора

Номинальные частоты вращения и угловые скорости валов редуктора (рис. 2)  n1 = 953 мин-1, n2 = 191 мин-1, ω1 = 99,75 с-1, ω2 = 20 с-1, u = 5. 
Вращающие моменты  Т1 = 24 Нм,  Т2 = 115,5 Нм. (В наших задачах обычно вместо Т1 – Т2 вместо Т2 – Т3)
Выбор материала колес (см. рекомендации по выбору в справочной литературе). Для шестерни выберем сталь 45, в качестве термообработки – улучшение, твердость HB 230; для колеса – сталь 45, термическая обработка – улучшение, но твердость на 30 единиц ниже – HB 200.

[image: ]
Рис. 2. Схема привода с цилиндрическим зубчатым редуктором

Для косозубых колес расчетное допускаемое контактное напряжение определяется по формуле
[σH] = 0,45([σH]1+[σH]2),
где для шестерни


[σH]1 =  =  ≈ 482 МПа;
для колеса


[σH]2 =  =  ≈ 428 МПа.
При этом требуемое условие [σH]1 ≤ 1,23 [σH]2  выполняется, тогда расчетное допускаемое контактное напряжение
[σH] = 0,45(482+428) = 410 МПа.
Рассчитываем межосевое расстояние из условия контактной выносливости поверхностей зубьев


аw ==,
где из справочной литературы Ка = 43; коэффициент ширины 
Ψba = 0,4; коэффициент нагрузки в расчетах на контактную прочность Кн = 1,25. Полученное значение аw = 112,2 мм округляем до ближайшего стандартного значения аwст = 112 мм.
Нормальный модуль зацепления определяем по рекомендации
mn = (0,01…0,02)∙аw = (0,01÷0,02)∙112 = 1,12…2,24 мм;
и принимаем по ГОСТ 9563-60* mn = 2 мм. 
Принимаем предварительно угол наклона зубьев β =100  и определяем числа зубьев шестерни и колеса


z1=== 18,38.
Округляем и принимаем  z1 = 18; тогда  z2 = z1 u = 18∙5 = 90.
Уточненное значение угла наклона зубьев:


cosβ = =   = 0,9642,   β = 15038.
Рассчитываем основные размеры шестерни и колеса:
диаметры делительные:


d1== 


d2==


проверка:  аw =112 мм;
диаметры вершин зубьев:
da1 = d1 + 2 mn = 37,3 + 22 = 41,3 мм,
da2 = d2 + 2 mn = 186,7 + 22 = 190,7 мм;
ширина колеса  b2 и шестерни  b1:
b2 = Ψba aw = 0,4∙112 = 44,8 мм,  b1 = b2 + 5 мм = 49,8 мм;
коэффициент ширины шестерни по диаметру:


Ψbd ==
Окружная скорость колес и степень точности передачи


v ==м/с.
При такой скорости для косозубых колес следует принять 8-ю степень точности (см. рекомендации).
Уточняем коэффициент нагрузки, используя данные из справочных источников
KH = KHν KHβ KHα = 1,18∙1,06∙1,0 = 1,25,
где коэффициент динамической нагрузки KHν = 1,06 при v = 1,87 м/с и 8-й степени точности; коэффициент концентрации нагрузки KHβ = 1,18 при Ψbd = 1,33, твердости НВ ≤ 350 и несимметричном расположении колес относительно опор с учетом изгиба ведомого вала от натяжения цепной передачи; коэффициент распределения нагрузки между зубьями KHα =1 для точно изготовленных передач.
В результате проверки расчетное значение контактного напряжения


σн = =
Погрешность составляет


Δ = =  < 5 .
Из этого следует, что принятые параметры передачи можно принять за окончательные.
Силы в зацеплении:
окружная сила:


Ft ===1280 H;
радиальная сила:


Fr == H;
осевая сила:
Fa = Ft tg β = 1280 tg 15038 = 352,1 H.
Проверим зубья колес на выносливость по напряжениям изгиба по формуле

σF2 =   [F].

У шестерни zv1 = 20,5, соответствует YF = 4,09,

у колеса zv2 =100,4, соответствует  YF2=3,60.
Допускаемое напряжение определяется по формуле

[σF]=.
Для стали 45 улучшенной при твердости HB ≤ 350 

=1,8HB.


Получаем для шестерни =1,8∙230 = 415 МПа; для колеса =1,8∙200=360 МПа. Коэффициент безопасности принимаем из рекомендаций [SF]=1,75.
Допускаемые напряжения:

для шестерни [σF1] = 

для колеса [σF2]= 

Находим отношение :
для шестерни  237 / 1,09 = 57,9 МПа;
для колеса  206 / 3,60 = 57,2 МПа.
Дальнейший расчет проводим для зубьев колеса, для которого найденное отношение меньше. Находим коэффициенты  Yβ  и  KFα:

Yβ = = 0,91 – коэффициент учитывающий угол наклона зуба;  KFα = 0,92 – при коэффициенте перекрытия равном 1,5 и 8-й степени точности.
Проверяем прочность зуба колеса:

σF2 =МПа ≤ [σF2] = 206 МПа.
Условие прочности выполняется.
Литература
Курсовое проектирование деталей машин [Текст] : учеб. пособие / С. А. Чернавский [и др.]. - 3-е изд., стер. - М. : Альянс, 2010. - 416 с.
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