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1. Кинематический расчет
………………..
2.2 Определение допускаемых контактных напряжений 

Допускаемые контактные напряжения [σ]H1 для шестерни и [σ]H2 для колеса определяют по общей зависимости (но с подстановкой соответствующих параметров для шестерни и колеса), учитывая влияние на контактную прочность долговечности (ресурса), шероховатости сопрягаемых поверхностей зубьев и окружной скорости: 

[σ]H = [σ]HlimZNZRZV/SH. 

Предел контактной выносливости [σ]Hlim вычисляют по эмпирическим формулам в зависимости от материала и способа термической обработки зубчатого колеса и средней твердости (HBср или HRCэ ср) на поверхности зубьев (табл. 2). [1, стр. 12] 

Табл. 2 [1, табл. 2.2, стр. 13] 

	Способ термической или химико-термической обработки
	Средняя твердость на поверхности
	Сталь
	σHlim, МПа

	Улучшение

Поверхностная закалка

Цементация

Азотирование
	 < 350 HB
40…56 HRCэ
 

> 56 HRCэ

> 52 HRCэ
	Углеродистая и легированная

 

Легированная
	2 HBср + 70

17 HRCэ ср + 200

 

23 HRCэ ср
1050


Для выбранной марки стали и ТО шестерни 

[σ]Hlim 1 = 17∙HRCэ ср + 200 = 17∙51 + 200 = 1067 МПа. 

Для выбранной марки стали и ТО колеса 

[σ]Hlim 2 = 17∙HRCэ ср + 200 = 17∙51 + 200 = 1067 МПа. 

Минимальные значения коэффициента запаса прочности для зубчатых колес с однородной структурой материала (улучшенных, объемно закаленных) SH = 1,1; для зубчатых колес с поверхностным упрочнением SH = 1,2. 

Для выбранной ТО шестерни (улучшение и закалка ТВЧ) принимаем SH 1 = 1.2. 

Для выбранной ТО колеса (улучшение и закалка ТВЧ) принимаем SH 2 = 1.2. 

Коэффициент долговечности ZN учитывает влияние ресурса 
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      (1) 

Число NHG циклов, соответсвующее перелому кривой усталости, определяют по средней твердости поверхностей зубьев [1, стр. 13]: 
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Твердость в единицах HRC переводят в единицы HB: 

	HRCэ.........
	45
	47
	48
	50
	51
	53
	55
	60
	62
	65

	HB.............
	425
	440
	460
	480
	495
	522
	540
	600
	620
	670


Переведенная средняя твердость поверхности зубьев для выбранного материала шестерни равна 491 HB. 

NHG 1 = 30∙4912,4 = 86106780. 

Для колеса 

NHG 2 = 30∙4912,4 = 86106780. 

Ресурс Nk передачи в числах циклов перемены напряжений при частоте вращения n, мин-1, и времени работы Lh, час: 

Nk = 60nnзLh, 

где nз - число вхождений в зацепление зуба рассчитываемого колеса за один его оборот (численно равно числу колес, находящихся в зацеплении с рассчитываемым). [1, стр. 13] 

В общем случае суммарное время Lh (в ч) работы передачи вычисляют по формуле 

Lh = L365Kгод24Kсут, 

где L - число лет работы; Kгод - коэффициент годового использования передачи; Kсут - коэффициент суточного использования передачи. 

Для шестерни: 

Nk ш = 60 ∙ 283.79 ∙ 1 ∙ 12000 = 204328797.957. 

Т.к. Nk ш > NHG, то принимаем Nk ш = NHG = 86106780. [1, стр. 13] 

ZN ш = 1 

Для колеса: 

Nk кол = 60 ∙ 49.7 ∙ 1 ∙ 12000 = 35783999.6422. 

ZN кол = 1.15759882693 

Коэффициент ZR, учитывающий влияние шероховатости сопряженных поверхностей зубьев, принимают для зубчатого колеса пары с более грубой поверхностью в зависимости от параметра Ra шероховатости (ZR = 1 - 0,9). Большие значения соответствуют шлифованным и полированным поверхностям (Ra = 0,63 ... 1,25 мкм). 

Принимаем ZR как для шестерни так и для колеса равным 0,9. 

Коэффициент ZV учитывает влияние окружной скорости V ( ZV = 1...1,15). Меньшие значения соответствуют твердым передачам, работающим при малых окружных скоростях (V до 5 м/с). 

Принимаем ZV как для шестерни так и для колеса равным 1,05 - как удовлетворяющее в большинстве случаев. 

Для шестерни: 

[σ]H1 = [σ]HlimZN шZRZV/SH = 840.26 МПа. 

Для колеса: 

[σ]H2 = [σ]HlimZN колZRZV/SH = 972.69 МПа. 

Допскаемое напряжение [σ]H для цилиндрических и конических передач с прямыми зубьями равно меньшему из допускаемых напряжений шестерни [σ]H1 и колеса [σ]H2. [1, стр. 14] 

Принимаем минимальное допускаемое напряжение 

[σ]H = 840.26 МПа. 

2.3 Определение напряжений изгиба 

Допускаемые напряжения изгиба зубьев шестерни [σ]F1 и колеса [σ]F2 определяют по общей зависимости (но с подстановкой соответсвующих параметров для шестерни и колеса), учитывая влияние на сопротивление усталости при изгибе долговечности (ресурса), шероховатости поверхности выкружки (переходной поверхности между смежными зубьями) и реверса (двустороннего приложения) нагрузки: 

[σ]F = [σ]FlimYNYRYA/SF. 

Предел прочности [σ]Flim при отнулевом цикле напряжений вычисляют по эмпирическим формулам (табл. 3). 

Табл. 3 [1, табл. 2.3., стр. 14] 

	Способ термической или химико-термической обработки
	Группа сталей
	Твердость зубьев
	σFlim, МПа

	
	
	на поверхности
	в сердцевине
	

	Улучшение
	45, 40Х, 40ХН, 35ХМ
	< 350 HB
	< 350 HB
	1,75 HBср

	Закалка ТВЧ по контуру зубьев
	 

40Х, 40ХН, 35ХМ
	48 - 52 HRCэ
	27 - 35 HRCэ
	600 - 700

	Закалка ТВЧ сквозная (m< 3мм)
	
	48 - 52 HRCэ
	48 - 52 HRCэ
	500 - 600

	Цементация
	20Х, 20ХН2М, 18ХГТ, 25ХГМ, 12ХН3А
	 

57 – 62 HRCэ
	 

30 – 45 HRCэ
	750 – 800

	Цементация с автоматическим регулированием процесса
	
	
	
	 

850 - 950

	Азотирование
	38Х2МЮА,

40ХНМА
	< 67 HRCэ
	24 – 40 HRCэ
	12 HRCэ ср + 290


Принимаем для выбранной марки стали и ТО (Сталь 40ХН, улучшение и закалка ТВЧ) шестерни 

[σ]Flim 1 = 600 МПа. 

Для колеса (Сталь 40ХН, улучшение и закалка ТВЧ) 

[σ]Flim 2 = 600 МПа. 

Минимальное значение коэффициента запаса прочности: для цементованных и нитроцементованных зубчатых колес - SF = 1,55; для остальных - SF = 1,7. 

Принимаем для шестерни (улучшение и закалка ТВЧ) SF 1 = 1.7. 

Для колеса (улучшение и закалка ТВЧ) SF 2 = 1.7. 

Коэффициент долговечности YN учитывает влияние ресурса: 
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      (2) 

где YNmax = 4 и q = 6 - для улучшенных зубчатых колес; YNmax = 2,5 и q = 9 для закаленных и поверхностно упрочненных зубьев. Число циклов, соответсвующее перелому кривой усталости, NFG = 4 ∙ 106. [1, стр.15] 

Для выбранной ТО шестерни (улучшение и закалка ТВЧ) принимаем YNmax 1 = 2.5 и q1 = 9. 

Для выбранной ТО колеса (улучшение и закалка ТВЧ) принимаем YNmax 2 = 2.5 и q2 = 9. 

Назначенный ресурс Nk вычисляют так же, как и при расчетах по контактным напряжениям. 

В соотеветствии с кривой усталости напряжения σF не могут иметь значений меньших σFlim. Поэтому при Nk > Nsub>FG принимают Nk = NFG. 

Для длительно работающих быстроходных передач Nk ≥ NFG и, следовательно YN = 1, что и учитывает первый знак неравенства в (2). Второй знак неравенства ограничивает допускаемые напряжения по условию предотвращения пластической деформации или хрупкого разрушения зуба.[1, стр.15] 

Для шестерни: 

Nk ш = 60 ∙ 283.79 ∙ 1 ∙ 12000= 204328797.957 

Т.к. Nk ш > NFG, то принимаем Nk ш = NFG = 4000000. 

YN ш = 1 

Для колеса: 

Nk кол = 60 ∙ 49.7 ∙ 1 ∙ 12000 = 35783999.6422 

Т.к. Nk кол > NFG, то принимаем Nk кол = NFG = 4000000. 

YN кол = 1 

Коэффициент YR, учитывающий влияние шероховатости переходной поверхности между зубьями, принимают: YR = 1 при шлифовании и зубофрезеровании с параметром шероъоватости RZ ≤ 40 мкм; YR = 1,05...1,2 при полировании (большие значения при улучшении и после закалки ТВЧ). 

Принимаем YR = 1,1. 

Коэффициент YA учитывает влияние двустороннего приложения нагрузки (реверса). При одностороннем приложении нагрузки YA = 1. При реверсивном нагружении и одинаковых нагрузке и числе циклов нагружения в прямом и обратном направлении (например, зубья сателлита в планетарной передаче): YA = 0,65 - для нормализованных и улучшенных сталей; YA = 0,75 - для закаленных и цементованных; YA = 0,9 - для азотированных. 

Так как в проектируемой передаче не будет реверсивного хода, то принимаем для шестерни и колеса 

YA = 1. 

Для шестерни: 

[σ]F1 = [σ]Flim 1YN шYRYA 1/SF 1 = 388.24 МПа. 

Для колеса: 

[σ]F2 = [σ]Flim 2YN колYRYA 2/SF 2 = 388.24 МПа. 

2.4 Проектный расчет 

2.4.1 Межосевое расстояние 

Предварительное значение межосевого растояния aw', мм: 
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где знак "+" (в скобках) относят к внешнему зацеплению, знак "-" - к внутреннему; T1 - вращающий момент на шестерне (наибольший из длительно действующих), Н∙м; u - передаточное число. 

Коэффициент K в зависимости от поверхностной твердости H1 и H2 зубьев шестерни и колеса соответсвенно имеет следующие значения [1, стр. 17]: 
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Поверхностная твердость и шестерни до 522 HB и колеса до 522 HB, поэтому коэффициент K принимаем равным 6. 

U = 5.71; 

aw' = 86 мм. 

Окружную скорость ν, м/с, вычисляют по формуле: 
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ν = 0.38 м/с. 

Степень точности зубчатой передачи назначают по табл. 4: 

Табл. 4 [1, табл. 2.5, стр. 17] 

	Степень точности по ГОСТ 1643-81
	Допустимая окружная скорость υ, м/с, колес

	
	прямозубых
	непрямозубых

	
	цилиндрических
	конических
	цилиндрических
	конических

	6 (передачи повышенной точности)

7 (передачи нормальной точности)

8 (передачи пониженной точности)

9 (передачи низкой точности)
	до 20

 

до 12

 

до 6

 

до 2
	до 12

 

до 8

 

до 4

 

до 1,5
	до  30

 

до 20

 

до 10

 

до 4
	до 20

 

до 10

 

до 7

 

до 3


При окружно скорости 0.38 м/с (что меньше 2 м/с) выбираем степень точности 9. 

Уточняем предварительно найденное значение межосевого расстояния: 
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где Ka = 450 - для прямозубых колес; Ka = 410 - для косозубых и шевронных, МПа; [σ]H - в МПа. 

ψba - коэффициент ширины принимают из ряда стандартных чисел: 0,1; 0,15; 0,2; 0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63 в зависимости от положения колес относительно опор: 

        при симметричном расположении                                              0,315-0,5; 

        при несимметричном                                                                 0,25-0,4; 

        при консольном расположении одного или обоих колес                 0,25-0,4; 

Для шевронных передач ψba = 0,4 - 0,63; для коробок передач ψba = 0,1 - 0,2; для передач внутреннего зацепления ψba = 0,2 (u+1)/(u-1). Меньшие значения ψba - для передач с твердостью зубьев H ≥ 45HRC. 

Принимаем ψba = 0,31. 

Коэффициент нагрузки в расчетах на контактную прочность 

KH = KHνKHβKHα. 

Коэффициент KHν учитывает внутреннюю динамику нагружения, связанную прежде всего с ошибками шагов зацепления и погрешностями профилей зубьев шестерни и колеса. Значения KHν принимают по табл. 5 в зависимости от степени точности передачи по нормам плавности, окружной скоросто и твердости рабочих поверхностей. 

Табл. 5 [1, табл. 2.6, стр. 18] 

	Степень точности по ГОСТ 1643-81
	Твердость на поверхности зубьев колеса
	Значения KHυ при υ, м/с

	
	
	 

1
	 

3
	 

5
	 

8
	 

10

	 

6

 
	> 350 HB
	1,02
1,01
	1,06
1,03
	1,10
1,04
	1,16
1,06
	1,20
1,08

	
	≤ 350 HB
	1,03
1,01
	1,09
1,03
	1,16
1,06
	1,25
1,09
	1,32
1,13

	 

7

 
	> 350 HB
	1,02
1,01
	1,06
1,03
	1,12
1,05
	1,19
1,08
	1,25
1,10

	
	≤ 350 HB
	1,04
1,02
	1,12
1,06
	1,20
1,08
	1,32
1,13
	1,40
1,16

	 

8

 
	> 350 HB
	1,03
1,01
	1,09
1,03
	1,15
1,06
	1,24
1,09
	1,30
1,12

	
	≤ 350 HB
	1,05
1,02
	1,15
1,06
	1,24
1,10
	1,38
1,15
	1,48
1,19

	 

9

 
	> 350 HB
	1,03
1,01
	1,09
1,03
	1,17
1,07
	1,28
1,11
	1,35
1,14

	
	≤ 350 HB
	1,06
1,02
	1,12
1,06
	1,28
1,11
	1,45
1,18
	1,56
1,22


Примечание. В числителе приведены значения для прямозубых, в знаменателе - для косозубых хубчатых колёс. 

Для степени точности 9, максимальной окружной скорости 0.38 м/с, твердости HB>350 принимаем KHν = 1.03. 

Коэффициент KHβ учитывает неравномерность распределения нагрузки по длине контактных линий, обусловливаемую погрешностями изготовления (погрешностями направления зуба) и упругими деформациями валов, подшипников. Зубья зубчатых колес могут прирабатываться: в результате повышенного местного изнашивания распределение нагрузки становится более равномерным. Поэтому рассматривают коэффициенты неравномерности распределения нагрузки в начальный период работы KHβ0 и после приработки KHβ. 

Значение коэффициента KHβ0 принимают по таблице 6 в зависимости от коэффициента ψbd = b2/d1, схемы передачии твердости зубьев. Так как ширина колеса и диаметр шестерни еще не определены, значение коэффициента ψbd вычисляют ориентировочно: 

ψbd = 0,5ψba (u [image: image8.png]


1); 

ψbd = 0,5 ∙ 0.31 ∙ (5.71 + 1) = 1. 

Коэффициент KHβ определяют по формуле: 

KHβ = 1 + (KHβ0 - 1)KHw, 

где KHw - коэффициент, учитывающий приработку зубьев, его значения находят в зависимости от окружной скорости для зубчатого колеса с меньшей твердостью (табл. 7). 

Коэффицент KHα определяют по формуле: 

KHα = 1 + (K0Hα - 1)KHw, 

где KHw - коэффициент, учитывающий приработку зубьев, его значения находят в зависимости от окружной скорости для зубчатого колеса с меньшей твердостью (табл. 7). 

…
Рис. 1 [1, рис. 2.4, стр. 19] 


Табл. 6 [1, табл. 2.7, стр. 19] 

................
Табл. 7 [1, табл. 2.8, стр. 19] 

…..

Начальное значение коэффициента K0Hα распределения нагрузки между зубьямив связи с погрешностями изготовления (погрешностями шага зацепления и направления зуба) определяют в зависимости от степени точности (nст = 5, 6, 7, 8, 9) по нормам плавности: 

    для прямозубых передач 

K0Hα = 1 + 0,06(nст - 5), при условии 1 ≤ K0Hα ≤ 1,25; 

    для косозубых передач 

K0Hα = 1 + A(nст - 5), при условии 1 ≤ K0Hα ≤ 1,6, 

где A = 0,15 - для зубчатых колес с твердостью H1 и H2 > 350 HB и A = 0,25 при H1 и H2 ≤ 350 HB или H1 > 350 HB и H2 ≤ 350 HB. 

K0Hα = 1 + 0,06(9 - 5) = 1.24 

Принимаем коэффициент KHw по табл. 7 равным (ближайшее значение твердости по таблице 495 HB или 51 HRC к твердости колеса 522 HB) 0.71. 

KHα = 1 + (1.24 - 1)0.71 = 1.1704; 

Принимаем коэффициент KHβ0 по табл. 6 (схема 6) равным 1.11. 

KHβ = 1 + (1.11 - 1) 0.71 = 1.0781; 

KH = 1.03 ∙ 1.0781 ∙ 1.1704 = 1.3. 

Уточнённое значение межосевого расстояния: 

aw = 116.5 мм; 

Вычисленное значение межосевого расстояния округляют до ближайшего числа, кратного пяти, или по ряду размеров Ra 40 [1, табл. 24.1]. При крупносерийном производстве редукторов aw округляют до ближайшего стандартного значения: 50; 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 224; 250; 260; 280; 300; 320; 340; 360; 380; 400 мм. [1, стр. 20] 

5. Подбор шпоночных соединений 

5.1 Подбор шпонок для соединения зубчатого колеса и вала 

При установке колес на валах необходимо обеспечить надежное базирование колеса по валу, передачу вращающего момента от колеса к валу или от вала к колесу. [1, стр. 77] 

Для передачи вращающего момента чаще всего применяют призамтические и сегментные шпонки. [1, стр. 77] 

….
Рис. 9 [1, рис. 6.1, стр. 77] 

Призматические шпонки имеют прямоугольное сечение; концы скругленные (рис. 9, а) или плоские (рис. 9, б). Стандарт для каждого диаметра вала определнные размеры поперечного сечения шпонки. Поэтому при проектных расчетах размеры b и h берут из табл. 9 [1, табл. 24.29] и определяют расчетную длину lр шпонки. Длину l = lр + b шпонки со скругленными или l = lр с плоскими торцами выбирают из стандартного ряда (табл. 9). Длину ступицы назначают на 8...10 мм больше длины шпонки. 

Назначаем в качестве соединения призматическую шпонку со скругленными концами. 

Табл. 9 [1, табл. 24.29, стр. 432] Шпонки призматические (из ГОСТ 23360-78) 

…..
Примечания. 1. Длину l (мм) призматической шпонки выбирают из ряда: 10, 12, 14, 16, 18, 20, 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 80, 90, 100, 110, 125, 140, 160, 180, 200, 250, 280. 

При диаметре вала 36.5 мм и длине ступицы 44 выбираем шпонку со следующими параметрами: 

b = 10 мм; 

h = 8 мм; 

s = 0.4 мм; 

t1 = 5 мм; 

t2 = 3.3 мм. 

Длину шпонки назначим примерно на 8...10 мм меньше длины ступицы, согласно стандартному ряду длин для шпонок: 

l = 36 мм. 

При передаче момента шпоночным соединением посадки можно принимать по следующим рекомендациям (посадки с большим натягом - для колес реверсивных передач) [1, стр. 77]: 

для колес цилиндрических прямозубых....................... H7/p6 (H7/r6); 

для колес цилиндрических косозубых и червячных...... H7/r6 (H7/s6); 

для колес конических.................................................. H7/s6 (H7/t6); 

для коробок передач.................................................... H7/k6 (H7/m6). 

Назначаем посадку шпоночного соединения H7/p6. 

Посадки шпонок регламентированы ГОСТ 23360-78 для призматических шпонок. Рекомендуют принимать поле допуска для ширины шпоночного паза вала для призматической шпонки P9, а ширины шпоночного паза отверстия P9. 

5.2 Подбор шпонок входного и выходного хвостовиков 

Входной вал. 

При диаметре хвостовика 16 мм и длине хвостовика 28 выбираем шпонку со следующими параметрами: 

b = 5 мм; 

h = 5 мм; 

s = 0.25 мм; 

t1 = 3 мм; 

t2 = 2.3 мм. 

Длину шпонки назначим примерно на 8...10 мм меньше длины хвостовика, согласно стандартному ряду длин для шпонок: 

l = 16 мм. 

Выходной вал. 

При диаметре хвостовика 20 мм и длине хвостовика 50 выбираем шпонку со следующими параметрами: 

b = 6 мм; 

h = 6 мм; 

s = 0.25 мм; 

t1 = 3.5 мм; 

t2 = 2.8 мм. 

Длину шпонки назначим примерно на 8...10 мм меньше длины хвостовика, согласно стандартному ряду длин для шпонок: 

l = 36 мм. 

……………………………..
14. Порядок сборки привода, выполнение необходимых регулировочных работ 

Сборка редуктора осуществляется в следующей последовательности: насаживаем на валы зубчатые колёса и шестерни, затем одеваются стопорные кольца, упорные втулки для подшипников и сами подшипники. После этого собранные валы устанавливаются в корпус редуктора и заливается масло. Смазка подшипниковых узлов осуществляется с помощью солидола непосредственно заправленного в подшипники. Затем на корпус редуктора устанавливается крышка. Центрирование крышки осуществляется с помощью центрирующих штифтов. Затем крышка привинчивается к корпусу редуктора, стык покрывается герметиком. Следующий этап сборки – регулировка зубчатого зацепления и натяга в подшипниках. Регулировка зубчатого зацепления осуществляется с помощью регулировочных втулок, которые устанавливаются в отверстия под подшипники, затем устанавливают крышки подшипников и завинчивают болты, но не зажимая их. Проворачивая входной вал редуктора, в смотровом окне наблюдаем, как происходит зацепление зубчатых колёс. Для этого на шестернях, по середине, делаем засечку мелом, проворачиваем вал, и смотрим на отпечаток мела на зубчатом колесе. Если отпечаток находятся приблизительно по середине зубчатого колеса, то колёса установлены правильно, если нет, то снимаются крышки подшипников, вынимаются регулировочные втулки, подтачиваются, устанавливаются вновь и процедура регулировки зубчатого зацепления повторяется опять. Регулировка подшипников проводится с помощью набора прокладок, установленных под крышкой. Под крышки подшипников устанавливается набор прокладок и смотрится плавность хода валов. При необходимости прокладки добавляются или убираются. Регулировка в стакане. Регулировка зацепления осуществляется с помощью регулировочной гайки. Регулировка натяга в подшипниках осуществляется с помощью стопорной гайки. 

