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Техническое задание на разработку закрытой зубчатой передачи для механического привода

Разработать закрытую прямозубую передачу одноступенчатого цилиндрического редуктора привода ленточного транспортера. Мощность на валу шестерни N1=5,17 квт при ω1=99,21 рад/сек. Угловая скорость колеса ω2=24,8 рад/сек. Срок службы передачи Т=21·103 ч. Нагрузка нереверсивная, постоянная. В период пуска кратковременная (пиковая) нагрузка в 1,8 раза больше номинальной. 

Содержание

4Введение


61. ОСНОВНЫЕ ЭЛЕМЕНТЫ И ХАРАКТЕРИСТИКИ ЗУБЧАТОГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ


102. МАТЕРИАЛЫ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС


113. ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ В ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧАХ


144. ЦИЛИНДРИЧЕСКАЯ ПРЯМОЗУБАЯ ПЕРЕДАЧА


205. РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ЗАКРЫТОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ПРЯМОЗУБОЙ ПЕРЕДАЧИ МЕХАНИЧЕСКОГО ПРИВОДА ЛЕНТОЧНОГО ТРАНСПОРТЕРА


25Заключение


26Список использованной литературы


27Приложение. Чертежи и схемы.




Введение

В зубчатой передаче движение передается с помощью зацепления пары зубчатых колес. Меньшее зубчатое колесо принято называть шестерней, а большее — колесом. Термин зубчатое колесо относится как к шестерне, так и к колесу. Параметрам шестерни приписывают индекс 1, а параметрам колеса — 2. Зубчатые передачи — самый распространенный вид механических передач, так как могут надежно передавать мощности от долей до десятков тысяч киловатт, при окружных скоростях до 150 м/сек. Зубчатые передачи широко применяются во всех отраслях машиностроения и приборостроения. 

Достоинства: 

1. Высокая надежность работы в широком диапазоне нагрузок и скоростей. 

2. Малые габариты. 

3. Большая долговечность.

 4. Высокий к.п.д. 

5. Сравнительно малые нагрузки на валы и подшипники. 

6. Постоянство передаточного числа. 

7. Простота обслуживания.

Недостатки: 

1. Высокие требования к точности изготовления и монтажа. 

2. Шум при больших скоростях. 

В зависимости от взаимного расположения геометрических осей валов зубчатые передачи бывают: цилиндрические — при параллельных осях; конические — при пересекающихся осях; винтовые — при скрещивающихся осях. Винтовые зубчатые передачи характеризуются повышенным скольжением в зацеплении и низкой нагрузочной способностью, поэтому имеют ограниченное применение. 

В зависимости от расположения зубьев на ободе колес различают передачи: прямозубые, косозубые, шевронные. 

В зависимости от формы профиля зуба передачи бывают: эвольвентные (предложено Л. Эйлером в 1760г.), с зацеплением Новикова, циклоидальные.

В современном машиностроении широко применяется эвольвентное зацепление. 

Циклоидальное зацепление в настоящее время сохранило свое применение в приборах и часах.

В зависимости, от конструктивного исполнения различают открытые и закрытые зубчатые передачи. В открытых передачах зубья колес работают всухую или периодически смазываются консистентной смазкой. Закрытые передачи работают в масляной ванне; при смазке окунанием зубчатые колеса (одно из колес пары) погружают в масло на глубину до 1/3 диаметра. 

В соответствии с ТЗ разрабатываем закрытую прямозубую передачу для одноступенчатого редуктора.

1. ОСНОВНЫЕ ЭЛЕМЕНТЫ И ХАРАКТЕРИСТИКИ ЗУБЧАТОГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ 

Основная теорема зацепления формулируется следующим образом: для обеспечения постоянного передаточного числа зубчатых колес профили их зубьев должны очерчиваться по кривым, у которых общая нормаль, проведенная через точку касания профилей, делит расстояние между центрами, на части, обратно пропорциональные угловым скоростям, т.е. 

i= ω1/ ω2=r2/r1=const               (1)

Полюс зацепления р сохраняет неизменное положение на линии центров, следовательно, радиусы r1 и r2 также неизменны. Окружности радиусов r1 и r2 называют начальными. При вращении зубчатых колес начальные окружности перекатываются друг по другу без скольжения, о чем свидетельствует равенство их окружных скоростей ω1r1 = ω2r2 полученное из формулы (1). 

Из множества кривых, удовлетворяющих требованиям основной теоремы зацепления, практическое применение в современном машиностроении получила эвольвента окружности, которая: 

а) позволяет сравнительно просто и точно получить профиль зуба в процессе нарезания; 

б) без нарушения правильности зацепления допускает некоторое изменение межосевого расстояния А (это изменение может возникнуть в результате неточностей изготовления и сборки). 

Начальные окружности. Проведем из центров О1 и О2 через полюс р две окружности, которые в процессе зацепления перекатываются одна по другой без скольжения. Эти окружности называют начальными. При изменении межосевого расстояния А меняются и диаметры начальных окружностей шестерни и колеса. Следовательно, у пары зубчатых колес может быть множество начальных окружностей. У отдельно взятого колеса начальной окружности не существует. 

Межосевое расстояние определяется по формуле:

А = d1/2 + d2/2= d1(1+i)/2.            (2)

Делительная окружность – это окружность, на которой шаг t и угол зацепления α соответственно равны шагу и углу профиля αд инструментальной рейки, называется делительной. Эта окружность принадлежит отдельно взятому колесу.

При изменении межосевого расстояния диаметр делительной окружности dд остается неизменным. Делительные окружности совпадают с начальными, если межосевое расстояние А пары зубчатых колес равно сумме радиусов делительных окружностей, т. е. 

А= dд1/2+ dд2/2 = dд1(1+i)/2            (3)

У подавляющего большинства зубчатых передач диаметры делительных и начальных окружностей совпадают, т. е. dд1= d1 и dд2= d2,. Исключение составляют передачи с угловой коррекцией (см. ниже). 

Шаг зацепления t – это расстояние между одноименными сторонами двух соседних зубьев, взятое по дуге делительной окружности. Шаг равен сумме толщины зуба и ширины впадины:

t =S+SВ.

Для пары сцепляющихся колес шаг должен быть одинаковым. 

Основной шаг t0 измеряется по основной окружности. На основании второго и четвертого свойств эвольвенты расстояние по нормали между одноименными сторонами двух соседних зубьев равно основному шагу t0. 

Диаметр основной окружности определяется по формуле d02=2г02=dд2 соs α, откуда 

t0=t cos α            (4)

Толщина зуба S и ширина впадины SВ по дуге делительной окружности нормального колеса теоретически равны. Однако при изготовлении колес на теоретический размер S назначают такое расположение поля допуска, при котором зуб получается тоньше, вследствие чего гарантируется боковой зазор Ср, необходимый для нормального зацепления. По делительной окружности всегда S+SВ=t. 

Модуль зацепления. Из определения шага следует, что длина делительной окружности зубчатого колеса   πdд =tz, где z — число зубьев. Следовательно, 

dд =tz/π
или                                                     t= πdд/z.
Шаг зацепления t так же, как и длина окружности, включает в себя трансцендентное число π, а потому шаг — также число трансцендентное. Для удобства расчетов и измерения зубчатых колес в качестве основного расчетного параметра принято рациональное число t/π, которое называют модулем зацепления m и измеряют в мм: 

m = t/π                 (5)

тогда 

dд =mz                 (6)

или

m = dд/z                (7)

Модулем зацепления m называется часть диаметра делительной окружности, приходящаяся на один зуб. Модуль является основной характеристикой размеров зубьев. Для пары зацепляющихся колес модуль должен быть одинаковым. 

Для обеспечения взаимозаменяемости зубчатых колес и унификации зуборезного инструмента значения т регламентированы ГОСТом. 

Высота головки и ножки зуба. Начальная окружность рассекает зуб по высоте на головку h' и ножку h". Для создания радиального зазора С (см. рис. 6.20) 

h" =h'+С                (8) 

где С — радиальный зазор. Для нормального (некорригированного) зацепления h'= m. 
Длина зацепления. При вращении зубчатых колес точка зацепления пары зубьев перемещается по линии зацепления (нормали). Отрезок линии зацепления называется длиной зацепления и обозначается буквой l. 

Коэффициент перекрытия. Непрерывность работы зубчатой передачи возможна при условии, когда последующая пара зубьев входит в зацепление до выхода предыдущей, т. е. когда обеспечивается перекрытие работы одной пары зубьев другой. Чем больше пар зубьев одновременно находится в зацеплении, тем выше плавность передачи. За период работы пары зубьев точка их зацепления проходит путь, равный длине l, а расстояние между профилями соседних зубьев по линии зацепления равно основному шагу t0. При l>t0 обеспечивается необходимое перекрытие работы зубьев. 

Коэффициентом перекрытия ε называется отношение длины зацепления к основному шагу: 

ε = l/t0 .(9)
Коэффициент перекрытия характеризует плавность передачи. Он показывает среднее число пар зубьев, находящихся одновременно в зацеплении. 

Минимально допустимое значение ε = 1,15. Рекомендуется ε >= 1,4. Величина ε возрастает с увеличением суммы чисел зубьев z1 и z2. В прямозубой передаче ε всегда меньше двух. 

Чтобы исключить явление подрезания при малом числе зубьев z, необходимо инструментальной рейке сообщить смещение х.
Величина х называется абсолютным смещением рейки, величина x/m=ξ - относительным смещением рейки, или коэффициентом смещения. 
х=m(1 - 0,5z sin2α).               (10)

откуда 

ξ= 1 — 0,5z sin2 α.                       (11)

Количество минимального числа зубъев шестерни zmin шестерни, у которой исключено подрезание зуба без сдвига рейки определяется по формуле: 

zmin = 2/Sin2 α   (12)

2. МАТЕРИАЛЫ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 

Выбор материала зубчатых колес зависит от назначения передачи, условий ее работы, способов получения заготовок и методов обработки зубьев. 

В качестве материалов зубчатых колес применяют: стали, чугуны и пластмассы. 

Стали. Основными материалами для зубчатых колее служат термически обрабатываемые стали. Термообработка производится для повышения твердости, от которой зависит контактная прочность, а также износостойкость и противозадирные свойства. 

В зависимости от твердости стальные зубчатые колеса делятся на две группы: 

Первая группа — колеса с твердостью <=НВ 350. Применяются в мало- и средненагруженных передачах. Материалами для колес этой группы служат углеродистые стали 35, 40, 45, 50, 50Г, легированные стали 40Х, 45Х, 40ХН и др. Термообработка - нормализация или улучшение производится до нарезания зубьев. Колеса с твердостью <=HB 350 хорошо прирабатываются и не подвержены хрупкому разрушению. Для равномерного износа зубьев и лучшей их прирабатываемости твердость шестерни должна быть на (25 … 50) НВ больше твердости колеса. 

Вторая группа — колеса с твердостью > НВ350 (При твердости > НВ 350 твердость материала измеряется по шкале Роквелла 10НВ ~= 1HRC). Применяются в тяжелонагруженных передачах. Высокая твердость рабочих поверхностей зубьев достигается объемной и поверхностной закалкой, цементацией, азотированием, цианированием. Эти виды термообработки позволяют в несколько раз повысить нагрузочную способность передачи по сравнению с нормализованными или улучшенными сталями. При цементации используют стали: 15, 20, 15Х, 20Х и др. Для азотируемых колес применяют сталь 38ХМЮА и др. Колеса с твердостью >НВ 350 нарезают до термообработки. Отделка зубьев производится после термообработки. 

В передачах общего назначения экономически целесообразно применять колеса с твердостью НВ 350. Рекомендуемые сочетания марок сталей для шестерни и колеса приведены в /1/ табл. 6.4. 
Стальное литье. Применяется при изготовлении крупных зубчатых колес (De>=500 мм), работающих в паре с кованой шестерней. Употребляются стали от 35Л до 55Л. Литые колеса подвергаются нормализации. 

Чугуны. Применяются при изготовлении крупных зубчатых колес тихоходных открытых передач. Рекомендуются чугуны от СЧ 18-36 до СЧ 35-56. Зубья чугунных колес хорошо прирабатываются, но имеют пониженную прочность на изгиб. 

3. ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ В ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧАХ

Для закрытых зубчатых передач основным, выполняемым в качестве проектного расчета, является расчет на контактную прочность; расчет на изгиб выполняется как проверочный. Открытые передачи рассчитывают только на изгиб. 

При действии кратковременных пиковых (весьма больших) нагрузок, например в период пуска, торможения, может наступить пластическая деформация рабочих поверхностей зубьев, если твердость их <=HB 350, или хрупкое разрушение при большей твердости. Проверка прочности зубьев на предотвращение пластических деформаций или хрупкого разрушения от действия кратковременных пиковых нагрузок, которые не учитываются в основном расчете, ведется по предельным допускаемым напряжениям. 

Допускаемые контактные напряжения [σ]к. Экспериментом установлено, что контактная прочность рабочих поверхностей зубьев определяется в основном твердостью этих поверхностей, 

Для стальных колес при твердости <=НВ 350 

[σ]к = 2,75НВmin kрк    н/мм2            (13)

Для стальных колес, подвергнутых поверхностной закалке при твердости >НВ 350, 

[σ]к = 24,1НRCmin kрк    н/мм2            (14)

где НВmin и НКСmin — минимальное значение твердости материала (см. табл. 6.5); 

kрк — коэффициент режима нагрузки при расчете зубьев на контактную прочность, учитывающий влияние рабочего числа циклов нагружения зубьев Nц (срока службы) на величину [σ]к.
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Число циклов нагружения зубьев за весь срок службы 

Nц=572,4·ω·Т.            (16) 

где ω — угловая скорость в рад/сек; 

      Т — срок службы передачи в часах. 

Для сталей с твердостью <=НВ 350 kрк min=1, для сталей с твердостью >НВ350 и для чугунов kрк min=0,585. 

Расчет прямозубых передач ведут по меньшему значению [σ]к из полученных для шестерни и колеса. 

Косозубые передачи при НВшест-НВкол>50 рассчитывают по 

[σ]к = 0.5([σ]к1 + [σ]к2)                     (17)

где [σ]к1 и [σ]к2 - допускаемые контактные напряжения для шестерни и колеса. При этом [σ]к не должно быть больше 1,25 [σ]к2. 

Допускаемые предельные контактные напряжения [σ]к пред. 
Для стали: 

при твердости <=НВ350 

[σ]к пред=2,5 [σ]к;              (18)

при твердости >НВ350 

[σ]к пред=2 [σ]к.                  (19)

Допускаемые напряжения изгиба [σ]и. 
При работе зубьев одной стороной (отнулевой цикл напряжений) 
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При работе зубьев обеими сторонами (симметричный цикл напряжений) 


[image: image4.wmf][

]

ри

1

и

1

k

n

k

]

[

s

-

-

s

=

s

,           (21)

где σ-1 — предел выносливости при симметричном цикле (табл. 6.5 /1/);

       kσ — эффективный коэффициент концентрации напряжений у основания зуба. Для стальных нормализованных или улучшенных колес kσ=1,8; для стальных колес с поверхностной закалкой и для чугунных колес kσ=1,2; 

      [n] — требуемый (допускаемый) коэффициент запаса прочности. Для кованых нормализованных или улучшенных колес [n] =1,5; для кованых закаленных колес [n]=2,2; для литых нормализованных или улучшенных колес [n] =1,8; 

        kри — коэффициент режима нагрузки при расчете зубьев на изгиб 
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где NЦ определяют по формуле (6.16). 

Минимальное значение kри min=1, максимальное — kри max=1,65. 
Допускаемое предельное напряжение изгиба [σ]и пред.
Для стальных колес: 

при твердости <=НВ350 
[σ]и пред=0,8σТ;               (23)
при твердости >НВ350 
[σ]и пред=0,36σВ/kσ;         (24)
для чугуна 

[σ]и пред=0,6σВР;               (25)

4. ЦИЛИНДРИЧЕСКАЯ ПРЯМОЗУБАЯ ПЕРЕДАЧА 

В прямозубой передаче зубья входят в зацепление сразу по всей длине. Из-за неточности изготовления передачи и ее износа процесс выхода одной пары зубьев из зацепления и начало зацепления другой пары сопровождается ударами и шумом, сила которых возрастает с увеличением окружной скорости v колес. Прямозубые передачи применяют при невысоких и средних окружных скоростях.
Согласно основной теореме зацепления [см. формулу (1)] для понижающих передач 

i=ω1/ω2=dд2/dд1=z2/z1          (26)

Для пары цилиндрических зубчатых колес рекомендуется i<=3…6; наибольшее значение i=12,5 (ГОСТ 2185~66). 

Размеры зубчатого колеса выражают через модуль зацепления m и число зубьев z. 

Диаметры делительной и начальной окружностей 

dд=d=mz.             (27)

Диаметр окружности выступов 

De= dд+2h׳= dд+2m.             (28)

Диаметр окружности впадин. 

Di= dд+2h׳׳= dд+2,5m.             (29)

Межосевое (межцентровое) расстояние передачи  

A=(dд1 + dд2)/2= dд1·(1+i)/2=m z1(1+i)/2=m·zc/2,            (30)

где zc = z1 + z2 — суммарное число зубьев. 

Зная zc определяют число зубьев шестерни z1 = zc/(1+i). и колеса z2= zc- z1.

Силы взаимодействия между зубьями принято определять в полюсе зацепления р. 

Распределенную по контактным линиям нагрузку в зацеплении заменяют равнодействующей Рn, которая направлена по линии давления (зацепления - нормали NN). Силами трения в зацеплении пренебрегают, так как они малы. Для расчета зубьев, валов и опор усилие Рn раскладывают на составляющие: окружное усилие 

Р = Рn·cos α = 2·М1/ dд1 = М1·(1+ i)/A     (31)

радиальное усилие 

T=P·tg α              (32)

где М1 — вращающий момент на шестерне. 

На ведомом колесе направление усилия Р совпадает с направлением вращения, на ведущем и противоположно ему. 

Основным критерием работоспособности открытых передач является прочность зубьев на изгиб. При выводе расчетной формулы принимают следующие допущения: 

1. Вся нагрузка Рn зацепления передается одной парой зубьев. 

2. Зуб рассматривают как консольную балку, нагруженную сосредоточенной силой Рn, приложенной к зубу в его вершине. 

Эта сила, действующая под углом и к оси зуба, вызывает в его сечениях напряжения изгиба и сжатия. Силу Рn переносят по линии зацепления до оси зуба и полученную точку  принимают за вершину параболы, которая определяет контур балки равного сопротивления изгибу. Точки F и Н касания ветвей параболы и профиля зуба определяют положение опасного сечения зуба на изгиб. 

3. Сила трения в зацеплении и сжимающей действие силы Рn мало влияют на величину напряжения и поэтому не учитываются. 

При этих допущениях напряжение изгиба в опасном сечении корня зуба
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где W = bS2/6 — осевой момент сопротивления опасного сечения корня зуба. 

Плечо изгиба l и ширину зуба в опасном сечении S выражают через модуль зацепления: 

l = μm;           S=νm,

где μ и ν — коэффициенты, учитывающие форму зуба. 

Тогда 
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 — коэффициент формы зуба. 

Заменив  Р= 2М1/dд1= 2М1/mz1, получим  
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Учитывая динамическое действие нагрузки и неравномерное распределение ее по длине зуба поправочным коэффициентом K, а износ зуба — поправочным коэффициентом γ, получим формулу для проверочного расчета открытых прямозубых передач: 
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где b=b2 — ширина обода колеса. 

Выразив значение b2 через m, т. е. b2 = ψm·m, получим формулу для проектного расчета открытых прямозубых передач: 
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где М1— вращающий момент на шестерне; 

       К — коэффициент нагрузки (см. ниже); 

        γ — коэффициент износа. В зависимости от допустимого износа зуба 10—30% соответственно принимают γ = 1,25 — 2; 
ψm=b2/m — коэффициент ширины обода колеса по отношению к модулю. Для прямозубых передач общего назначения рекомендуется принимать ψm=10…20, соблюдая при этом условие b2<=dд1. 
При выборе коэффициента ψm следует учитывать соображения, изложенные при расчете фрикционной передачи. Ширину обода шестерни b1 выполняют на 5…10 мм больше расчетной, учитывая возможное осевое смещение зубчатых колес из-за неточности сборки; 

у — коэффициент формы зуба шестерни или колеса;
[σ]и — допустимое напряжение изгиба для материала шестерни или колеса.
Коэффициент формы зуба у. Коэффициент у — величина безразмерная, зависит от числа зубьев z, коэффициента смещения ξ, угла зацепления α, отношения высоты головки зуба h' к модулю зацепления m, т. е. h'/m=f0 (см. табл. 6.6 /1/). 

Из-за меньшего числа зубьев зуб шестерни у основания более тонкий, чем у колеса; это отражено в меньшей величине коэффициента у (у1<у2). Для обеспечения примерно равной прочности зубьев шестерни и колеса шестерню делают из более прочного материала, чем колесо (см. табл. 6.4). 

Зубья шестерни и колеса будут иметь равную прочность на изгиб при условии 

у1[σ]и1=у2[σ]и2              (35)

В формулы (6.33) и (6.34) подставляют значения у и [σ]и того колеса, для которого меньше произведение у·[σ]и. 

Коэффициент нагрузки К. При работе зубчатых передач вследствие возможных неточностей изготовления и сборки в зацеплении возникают дополнительные динамические нагрузки. Кроме того, деформация валов, корпусов и самих зубчатых колес приводят к неравномерному распределению нагрузки по длине зуба, вызывая ее концентрацию. 

Влияние указанных явлений при расчете передач на прочность учитывается коэффициентом нагрузки К. Вводя этот коэффициент, повышают расчетную нагрузку передачи, что приводит к увеличению ее размеров. 

При проектном расчете зубчатых передач коэффициентом К предварительно задаются: 

К = 1,3 — при симметричном расположении колес относительно подшипников; 

К= 1,4 — 1,6 — при несимметричном или консольном расположении колес. 

При проверочном расчете зубчатых передач коэффициент нагрузки уточняют: 

K׳=Kдин·Kкц                   (36)

где Кдин — динамический коэффициент, учитывающий дополнительные динамические нагрузки (табл. 6.7 /1/). 
Ккц — коэффициент концентрации нагрузки, учитывающий неравномерное распределение нагрузки по длине зуба, вследствие деформации зубчатых колес, валов и подшипников, а также погрешностей при изготовлении и сборке передачи (см. табл. 6.8 /1/). 
Для колес с твердостью зубьев <HB350 при переменных нагрузках 

Kкц= (K׳кц+1)/2             (37)

где K׳кц — подставляют из табл. 6.8 /1/. Для тех же колес, но при нагрузке, близкой к постоянной, Kкц=1. 

Проверку прочности зубьев на предотвращение пластической деформации или хрупкого разрушения при изгибе от действия кратковременных пиковых нагрузок ведут по [σ]и пред. 
σи пик=σи М1 пик/М1              (38)

где σи пик — расчетное напряжение изгиба при перегрузках от М1 пик действующего на шестерню в период пуска, торможения, буксования и т. д.; 

σи — расчетное напряжение изгиба по формуле (33) от номинального момента М, на шестерне.

5. ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ ЗАКРЫТОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ПРЯМОЗУБОЙ ПЕРЕДАЧИ МЕХАНИЧЕСКОГО ПРИВОДА ЛЕНТОЧНОГО ТРАНСПОРТЕРА
В соответствии с ТЗ требуется разработать закрытую прямозубую передачу одноступенчатого цилиндрического редуктора привода ленточного транспортера. Мощность на валу шестерни N1=5,17 квт при ω1=99,21 рад/сек. Угловая скорость колеса ω2=24,8 рад/сек. Срок службы передачи Т=21·103 ч. Нагрузка нереверсивная, постоянная. В период пуска кратковременная (пиковая) нагрузка в 1,8 раза больше номинальной. 
Последовательность расчета
1. Передаточное число редуктора 

i=ω1/ω2=99,3/24,8=4.

2. Вращающий момент на валу шестерни редуктора 
М1 = N1/ω1 = 5,17 103/99,21 = 52,1 н·м = 52,1 103 н·мм.
3. Материалы для шестерни и колеса. По условию ТЗ габариты редуктора не оговариваются. По табл. 6.4 /1/ выбираем для шестерни сталь 50Г, а для колеса — сталь 45. 
4. По табл. 6.5 /1/ для нормализованной стали 50Г при диаметре заготовки шестерни до 150 мм σТ=363 н/мм2, σ-1=274 н/мм2, НВ190 — 229. 

Для нормализованной стали 45 при диаметре заготовки до 300 мм σТ=284 н/мм2, σ-1=245 н/мм2, твердость HB167 — 217. 

По формуле (16) число циклов нагружения зубьев:
шестерни NЦ1=572,4ω1Т=572,4·99,21·21·103=119,25·107;

колеса NЦ2=572,4ω2Т =572,4·24,8 21·103=29,8·107.
Подставив в формулы (15) и (22) значения NЦ1, NЦ2 и учитывая рекомендуемые минимальные значения коэффициентов режима нагрузки, получим kрк=1 и kри=1.

5. Допускаемые контактные напряжения для материала колеса как менее прочного: 

а) по формуле (13) 

[σ]к = 2,75НВmin kрк = 2,75·167 1 = 459  н/мм2;
б) по формуле (18) 

[σ]к пред=2,5 [σ]к = 2,5 459 = 1147 н/мм2;
в) допускаемые напряжения изгиба в зубьях при одностороннем нагружении [формула (20)]. 
Для материала шестерни 
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где kσ=1,8; [n]=1,5.
Для материала колеса 
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г) допускаемые предельные напряжении изгиба [формула (23)]: 

для материала шестерни [σ]и1 пред=0,8σТ=0,8 363=290 н/мм2, 
для материала колеса [σ]и2 пред=0,8σТ=0,8 284=227 н/мм2. 
Таким образом, допускаемые напряжения: для материала колеса [σ]к =459 н/мм2; [σ]к пред =1147 н/мм2; [σ0]и2 =136 н/мм2; [σ]и2 пред =227 н/мм2; для материала шестерни [σ0]и1 = 152 н/мм2, [σ]и1 пред = 290 н/мм2. 

6. Принимаем расчетные коэффициенты: 

а) коэффициент нагрузки при симметричном расположении колес К=1,3; 

б) коэффициент ширины обода колеса ψA = 0,3.
7. Межосевое расстояние передачи [формула (40)] 
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52,1 103 Принимаем А =160 мм. 

8. Модуль зацепления 

m = (0,01…0,02)·А = (0,01…0,02)·160 = 1,60…3,20 мм.

Из экономических соображений принимаем по ГОСТ 9563 — 60 (табл. 6.1 /1/) m=2мм. 

9. Суммарное число зубьев [формула (30)] 

zc = 2A/m=2·160/2=160.

Числа зубьев шестерни и колеса: 
z1 = zc/(1+i)=160/(1+4)=32;

z2 =zc-z1=160-32=128.

10. Фактическое передаточное число редуктора 

i=z1/z2=128/32=4.

11. Основные геометрические размеры передачи: 
а) диаметры делительных окружностей: 

dд1=mz1=2 32 = 64 мм;
dд2=mz2=2 128 = 256 мм.
б) Фактическое межосевое расстояние 

А׳=(dд1+dд2)/2=(64+256)/2=160 мм.

в) Диаметры окружностей выступов: 

De1 = dд1 + 2m = 64 + 2·2 = 68 мм,
De2 = dд2 + 2m = 256 +2·2 =260мм.

Полученные значения De1 и De2 соответствуют предварительно принятым диаметрам заготовок шестерни до 150мм и зубчатого колеса до 300мм.
г) Ширина обода: колеса 

b2= ψA А' = 0,3·160 = 48 мм,

принимаем b2=50 мм; шестерни 

b1= b2+5 мм=50+5 мм=55 мм.

Условие b2<=dд1 соблюдено. 

12. Окружная скорость зубчатых колес 

v=ω1 dд1/2/1000=99,3·64/2/1000=3,18 м/сек.

 По табл. 6.2 /1/ принимаем 8-ю степень точности изготовления зубчатых колес. 

13. Уточненный коэффициент нагрузки К' [формула (36)].
По табл. 6.7 и 6.8 /1/ принимаем Кдин=1,5 и Ккц=1. 

К' = КдинКкц= 1,5·1 = 1,5.

14. Расчетные контактные напряжения для рабочей поверхности зубьев [формула (39)] 
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Недогрузка составляет 

(459 – 457)100/459=0,44% < 10%, что допустимо. 

15. Коэффициенты формы зуба по табл. 6.6 /1/ (находятся линейным интерполированием, т.е. путем нахождения промежуточных значений функции по некоторым известным ее частным значениям). 
для шестерни z1=32, у1=0,422  (по табл. 6.6 для z=30 y=0,416, а для z=35 у=0,431, тогда для z1=32 у1=0,416+(0,431—0,416)/2=0,422); 

для колеса z2=128, у2=0,483. 

Расчетные напряжения изгиба в зубьях (γ=1):
шестерни [формула (6.33)] 
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колеса 

σ0И2= σ0И1·y1/y2=55·0,422/0,483=47,5 н/мм2<[σ0]и2=136 н/мм2.
т. е. прочность зубьев на изгиб обеспечена. 

16. Расчетные предельные напряжения в период пуска:
а) контактные для рабочих поверхностей зубьев [формула (41)] 

σИ1пик=σк(M1пик/M1)½=457·1,8½=612 н/мм2<[σ0]и2=1147 н/мм2;

б) изгиба в основании ножки зуба [формула (6.38)] шестерни 

σИ1пик= σ0И1·M1пик/M1=55·1,8=99 н/мм2<[σ0]и2=290 н/мм2.
колеса 
σИ2пик= σ0И2·M1пик/M1=47,5·1,8=85 н/мм2<[σ0]и2=227 н/мм2.
что допустимо. 

 Заключение
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