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Общие сведения
Проектный расчет закрытых зубчатых передач выполняется на выносливость по контактным напряжениям в целях предотвращения усталостного выкрашивания рабочих поверхностей зубьев. В результате этого расчета, как правило, определяют межосевое расстояние – аW. Затем выполняют проверочный расчет на выносливость зубьев по напряжениям изгиба. Размеры зубьев передач с большим суммарным числом зубьев (Z∑>200) или с большой поверхностной твердостью зубьев (выше HRC45) определяют из расчета на выносливость по напряжениям изгиба.
Открытые зубчатые передачи рассчитывают на выносливость по напряжениям изгиба с учетом износа зубьев в процессе  эксплуатации, определяя модуль зацепления – m.
Закрытые и открытые зубчатые передачи, работающие с большими пиковыми кратковременными перегрузками, проверяют на отсутствие опасного хрупкого разрушения или пластической деформации рабочих поверхностей зубьев в зависимости от контактных напряжений и на отсутствие хрупкого излома или пластической деформации при изгибе.

1. Выбор материала
Зубчатые колеса изготовляют из углеродистой стали (Ст5; Ст6; сталь 35;45;50; 50Г и др.) легированной стали (12ХНЗ; 15Х; 20Х; 35Х и др), стального литья (35Л; 45Л; 55Л  и др.), чугуна (СЧ20…СЧ35) неметаллических материалов (текстолит, лигнофоль, капрон и др.).
Чугунные зубчатые колеса применяются в тихоходных передачах. Зубчатые колеса из неметаллических материалов работают в паре  с металлическими и используются в малонагруженных быстроходных  передачах для понижения шума.
Основным материалом для  изготовления зубчатых колес является сталь. В зависимости от твердости или от термообработки стальные зубчатые колеса разделяются на две группы: твердостью НВ≤350 – нормализованные  или улучшенные; с твердостью НВ>350 – объемная закалка, цементация, азотирование.
При твердости материала НВ≤350 в целях выравнивания долговечности зубьев, ускорения их прирабатываемости и повышения сопротивляемости заеданию твердость поверхности зубьев шестерни назначают на НВ20…50 больше твердости зубьев колеса. Стали  с твердостью НВ≤350 рекомендуется применять в условиях индивидуального и мелкосерийного производства, в мало и средненагруженных передачах.
При твердости материала НВ>350 зубчатые колеса плохо прирабатываются. Высокотвердые материалы целесообразно применять в изделиях крупносерийного и массового производства.
Согласно указанным рекомендациям материал для шестерни и колеса можно выбрать по [1], таб.8.8, 8.9; [2], таб.5.1; [3],таб.3.3; [4]. Таб.4.1, 4.2; [5], таб.3.1,3.2.
2. Допускаемые напряжения

2.1 Допускаемые контактные напряжения при расчете на выносливость

Допускаемое контактное напряжение определяется при проектном расчете по формуле 
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(2.1)
где σнlimb – базовый предел контактной выносливости поверхностей зубьев, соответствующий базовому числу циклов NHO, см. рис.2.1.
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Рис. 2.1

Значения σнlimb приведены в [1],таб.8.9; [2], таб.5.2; [3], таб.3.2; [4], таб.4.2; [5] таб.3.1.
[Sн] – допускаемый коэффициент безопасности. При нормализации, улучшении или объемной закалке зубьев [Sн]–1,1; при поверхностной закалке, цементации, азотировании [Sн] - 1,2.

КHL – коэффициент долговечности. Учитывает влияние срока службы и режима нагрузки передачи.
Расчет КHL основывается на кривой выносливости, рис. 2.1. Если расчетное число циклов перемены напряжений – Nн > Nнo (длительно работающие передачи), то КHL =1.
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(2.2)

где n – частота вращения того из колес, по материалу которого определяют допускаемые напряжения, об/мин;

с – число зацеплений зуба за один оборот колеса (с – равно числу колес, находящихся в зацеплении с рассчитываемым);
t – число часов работы передачи за расчетный срок службы.

Если расчетное число циклов Nн < Nнo, то
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но не более 2,4.

Для контактных напряжений: m = 6.

При постоянном режиме нагрузки Nн определяется по формуле (2.2).
При переменном режиме нагрузки, заданным графиком, рис.2.2, расчетное число циклов Nн принимают равным эквивалентному NНЕ
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Рис.2.2.
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(2.3)

где Тi – один из числа крутящих моментов, которые учитываю при расчете на выносливость;
Тmax –максимальный из моментов, учитываемых при расчете на выносливость;

ni, ti – соответствующие этим моментам частота вращения и время работы.

При расчете косозубых и шевронных передач за расчетное допускаемое контактное напряжение на выносливость принимают среднее
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где 
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 - допускаемые контактные напряжения для шестерни и колеса. В этом случае 
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 меньшее из допускаемых напряжений шестерни или колеса.
Для прямозубых колес расчет выполняют для того из колес пары, у которого меньше допускаемое напряжение 
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 (чаще это бывает колесо, а не шестерня).

2.2 Допускаемые напряжения изгиба при расчете на выносливость
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(2.4)

где 
[image: image15.wmf]b
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 - базовый предел выносливости зубьев по излому от напряжений изгиба.
Значения 
[image: image16.wmf]b
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 можно определить по [1], таб.8.9; [2], таб.5.3; [3], таб.3.9; [4], таб.4.2; [5], таб.3.1.
[SF] ≈ 1,7…2,2 – допускаемый коэффициент безопасности (большее значение для литых заготовок);
KFC – коэффициент, учитывающий влияние двустороннего приложения нагрузки (например, реверсивные передачи, сателлиты планетарных передач). При односторонней нагрузке KFC =1; при реверсивной нагрузке KFC =0,8…0,7 (большие значения при НВ >350);

KFL – коэффициент долговечности.
При НВ<350
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При НВ>350
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 - базовое число циклов. Рекомендуется принимать для всех сталей 
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При постоянном режиме нагрузки расчетное число циклов Ni – определяют по формуле (2.2)
При переменном  режиме нагрузки расчетное число Ni  принимают равным эквивалентному NFЕ и определяют по аналогии с формулой (2.3):
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Для нормализованных и улучшенных сталей, при поверхностном упрочнении m=6; для закаленных сталей m=9.
2.3. Допускаемые напряжения для проверки прочности зубьев при перегрузках
Предельные допускаемые напряжения для проверки на статическую прочность при перегрузках определяются по следующим формулам:

на контактную прочность
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 (2.5)

при нормализации, улучшении или объемной закалке зубьев (
[image: image23.wmf]s

т  - предел текучести материала);
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(2.6)
при цементации зубьев и закалке токами высокой частоты;
на изгибную прочность
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(
[image: image27.wmf]s

т  - предел текучести, 
[image: image28.wmf]В

s

 - предел прочности материала).

3. Расчет цилиндрических зубчатых передач
3.1. Расчет на контактную выносливость закрытых передач (проектировочный расчет)
Предварительно определяют межосевое расстояние:
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(3.1)
В формуле 3.1 знак + для внешнего зацепления, – - для внутреннего.
Значение коэффициента С

Таблица 3.1

	Передача
	материал
	С

	
	шестерни
	колеса
	

	Прямозубая
	сталь
	сталь
	310

	
	сталь
	чугун
	255

	
	чугун
	чугун
	210

	Косозубая
	сталь
	сталь
	270

	
	сталь
	чугун
	222

	
	чугун
	чугун
	183
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-передаточное число передачи.

где
 Z – число зубьев,

ω - угловая скорость, 

n – частота вращения

(с индексом 1 – для шестерни, 2- для колеса).
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(3.2)
крутящий момент на валу колеса.
N2 [кВт] – мощность на валу колеса.
[σн] – определяют по рекомендациям приведенным в параграфе 2.1 и подставляют в формулу (3.1) в H/мм2.
Задаются величиной коэффициента ширины зубчатого колеса 
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где b – ширина зубчатого колеса.
Ψba  = 0,125…0,25  для прямозубых передач,

Ψba  = 0,25…0,40 для косозубых,

Ψba = 0,5…1,0 для шевронных.

В ряде случаев пользуются коэффициентом 
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d1 – диаметр делительной окружности шестерни.
Связь между 
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  и 
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  выражается формулой:
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(3.3)

Кн =Kнα∙Кнβ∙Кнυ – коэффициент нагрузки.
Kнα – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки между зубьями. Для прямозубых колес Kнα = 1, для косозубых при окружной скорости υ = 10…20 м/с и 7-й степени точности Kнα=1,05…1,15.
Кнβ – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по ширине венца. Кнβ можно определить по [1], рис.8.15; [2], рис.5.7; [3], таб.3.1; [4], таб.4.3; [5], 3.1.1.
Кнυ – коэффициент динамичности назначается в зависимости от окружной скорости υ и степени точности изготовления колес.

Для прямозубых колес при υ до 5 м/с назначают 8-ю степень точности, при этом Кнυ=1,05…1,10.

Для косозубых колес при υ до 10 м/с назначают 8-ю степень точности, Кнυ=1,0…1,05.

При υ = 10 м/с…20 м/с назначают 7-ю степень точности Кнυ=1,05…1,1.
Меньшие значения рекомендуются для колес с НВ ≤ 350, большие для НВ > 350. Рекомендации по выбору Кнυ приведены [1], таб. 8.3; [2], стр.65; [3], стр. 32; [4], таб. 4.5, 4.6; [5], таб. 4.3.
Определяют межосевое расстояние по формуле (3.1) и округляют его до ближайшего значения по ГОСТ 2185-66 [1], стр.136; [2], стр.62; [3], стр.36; [4], стр.55; [5], таб.4.1.
Назначаем модуль зацепления m  в интервале (0,01…0,02)∙аω по ГОСТ 9563-60, но не менее 2мм для силовых передач [1], таб. 8.1; [2], стр.62; [3], стр. 36; [4], стр.56; [5], стр.59.

Для косозубых колес стандартным модулем считают нормальным mn. Так же вычисляют и окружной модуль mt, которые связаны между собой выражением:
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Определяют суммарное число зубьев:
Z∑=Z1+Z2
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 - для прямозубых колес со стандартным окружным модулем,
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 - для колес со стандартным нормальным модулем (косозубых и шевронных).
Угол наклона линии зуба β для косозубых колес рекомендуется β=8…15˚, для шевронных β=25…40˚
Определяют числа зубьев шестерни  Z1  и колеса  Z2:
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Уточняют передаточное число:
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Расхождение с ранее принятым передаточным числом не должно превышать 2,5% при и ≤ 4,5 и 4% при и > 4,5.

Проверяют межосевое расстояние:
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(3.4)
для прямозубых колес со стандартным mt;
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(3.5)
для косозубых и шевронных колес со стандартным  mn
При расхождении с ранее принятым  aw  по стандарту изменяют  β, используя формулу:
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(вычисления проводить с точностью до пяти значащих цифр)

Определяют основные размеры шестерни и колеса

Делительные диаметры:
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Проводят проверку:
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Диаметры вершин зубьев:
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Диаметры впадин зубьев:
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Ширина колеса: 
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Ширина  шестерни: 
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Определяют коэффициент ширины шестерни по диаметру:
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Определяют окружную скорость колес и степень точности передачи: [1], таб. 8.2; [2], таб.5.7; [3], стр. 32; [4], таб.4.5; [5], таб.4.3.
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Уточняют значение коэффициента нагрузки
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[1], 8.5; [2], стр.64; [3], таб. 3.4, 3.5, 3.6; [4], рис.4.1, таб. 4.3, 4,6; [5], рис.4.2, 3.1.1, таб.4.3.

Выполняют проверочный расчет на выносливость по контактным напряжениям
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(3.16)

В формулу (3.16) значения аW и b2 подставляются в мм, а Т2 в Нмм, коэффициент С определяется по табл.3.1.

В передачах с большими пиковыми кратковременно действующими нагрузками выполняют проверку на отсутствие опасного хрупкого разрушения или пластической деформации рабочих поверхностей зубьев от контактных напряжений:
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крутящий момент на валу шестерни.


[image: image62.wmf]кВт
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- мощность на валу шестерни.

η – коэффициент полезного действия зубчатой передачи. Для закрытых передач с цилиндрическими колесами η =0,97…0,98, для открытых передач  η =0,95…0,96, для одной пары подшипников каждого вала η =0,99.

 Тmax1  Нмм - максимальный момент на валу шестерни при пиковой нагрузке.

Определяют силы, действующие в зацеплении:

Окружная 
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Радиальная 
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Осевая 
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3.2 Проверочный расчет зубьев на выносливость по напряжениям изгиба
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(3.22)

 КF =KFβ∙KFυ- коэффициент нагрузки.
KFβ  - коэффициент концентрации нагрузки. Определяют по [1], рис. 8.15; [2], рис.5.7; [3], таб. 3.7; [4], таб.4.4; [5], 3.1.1.

KFυ – коэффициент динамичности. Определяют по [1], таб. 8.3; [2], таб.5.11; [3], таб. 3.8; [4], таб.4.7; [5], таб.4.3.

YF- коэффициент формы зуба. Зависит от коэффициента смещения для корригированных зубчатых колес и от числа зубьев (для косозубых и шевронных колес – от эквивалентного числа зубьев  
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). Определяют для шестерни   и для колеса   [1], рис. 8.20; [2], стр.67; [3], стр. 42; [4], стр.58; [5], таб.4.4.
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- допускаемое напряжение. Определяют по формуле (2.4) для шестерни и колеса отдельно.

Находят отношение  
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  - для колеса, сравнивают их между собой, дальнейший расчет ведут для того зубчатого колеса, для которого определенное отношение окажется меньше. При одинаковом материале для обоих зубчатых колес расчет ведут по шестерне.

  
[image: image71.wmf]140

1

b

b

-

=

Y

  - коэффициент расчетной схемы для косого зуба в косозубой передаче.

 β - угол наклона зуба в градусах (минуты необходимо перевести в десятые доли).
Для прямозубых передач 
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КFα – учитывает неравномерность распределения нагрузки между зубьями. Для узких зубчатых колес, имеющих коэффициент осевого перекрытия
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При 
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  - коэффициент торцового перекрытия,   n=6…8 - степень точности зубчатых колес.

Передачи, работающие с кратковременными пиковыми нагрузками, дополнительно проверяют по максимальным напряжениям изгиба:
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 - по формуле (2.7) или (2.8).
3.3 Расчет на изгибную выносливость открытых и закрытых передач с высокой  твердостью зубьев

Выбирают материал и определяют допускаемые напряжения изгиба  [σF] для шестерни и колеса, см. параграфы 1 и 2.2.

Определяют допускаемые напряжения для расчета на контактную выносливость  [σн]   и допускаемые напряжения для проверки зубьев при перегрузках: [σF]max  и  [σн]max, см. параграфы 2.1 и 2.3.

Назначают число зубьев шестерни Z1: для прямозубых колес не менее 17, для косозубых и шевронных не менее 17 cos3β.
Определяют число зубьев колеса   Z2=Z1·и, находят коэффициент формы зуба для шестерни  YF1  и для колеса   YF2  по [1], таб. 8.20; [2], стр.67; [3], стр. 42; [4], стр.58; [5], таб.4.4.

Вычисляют отношение   [σF]1/YF1  для шестерни и  [σF]2/YF2  для колеса, для сравнения их между собой.

Определяют модуль зацепления  mn  из условия изгибной выносливости:
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(3.24)

Здесь численные значения Т,  YF,  Z и  [σF]  принимают либо для шестерни, либо для колеса. Расчет следует вести по тому зубчатому колесу, для которого отношение  [σF]/YF меньше.

Значение коэффициента Кm  для прямозубых передач принимают Кm =1,4, для косозубых и шевронных Кm =1,12.

Коэффициент Ψbd определяют по формуле (3.3), предварительно задавшись Ψba.

Величину крутящего момента Т определяют по формуле (3.2) или (3.18), а коэффициент концентрации нагрузки КFβ  по рекомендациям в параграфе 3.2.

Значение  mn  уточняют по ГОСТ 2185-66 (см. параграф 3.1). 

Для косозубых и шевронных колес назначают угол наклона зуба β  (см. рекомендации в параграфе 3.1)
Определяют основные размеры шестерни и колеса: aw, d1, d2, da1, da2, df1, df2, b2, b1, по формулам (3.4) или (3.5), (3.6) (3.7) (3.8) (3.9) (3.10) (3.11) (3.12) (3.13) (3.14).
Вычисляют окружную скорость колес υ  по формуле (3.15) и назначают степень точности передачи.

Определяют силы, действующие в зацеплении по формулам: (3.19), (3.20), (3.21).
Выполняют проверочный расчет зубьев на выносливость по напряжениям изгиба (см. параграф 3.2).

Передачи, работающие с кратковременными пиковыми нагрузками, проверяют по максимальным напряжениям изгиба по формуле (3.23).

Выполняют проверочный расчет зубьев на контактную выносливость по формуле (3.16).

Передачи, работающие с кратковременными нагрузками, проверяют по максимальным напряжениям по формуле (3.17).

4. Задания для самостоятельной работы

Задача 1. Рассчитать зубчатую передачу редуктора для привода ленточного конвейера, изображенного на схеме (см. рис.4.1), по следующим данным:
мощность на ведущем валу Р1 кВт;

число оборотов ведущего вала n1 об/мин;

передаточное число редуктора и.

Нагрузка спокойная, без рывков и толчков. Числовые значения Р1, n1, и приведены в таблице 4.1.

таблица 4.1

	[image: image80.jpg]]





Рис.4.1 Кинематическая схема привода
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Задача 2. Рассчитать открытую зубчатую передачу редуктора для привода ленточного конвейера, изображенного на схеме (см. рис.4.1), по следующим данным:

мощность на ведомом валу Р3 кВт;

число оборотов ведомого вала n3 об/мин;

передаточное число открытой зубчатой  передачи и.
Нагрузка спокойная, без рывков и толчков. Числовые значения Р3, n3, и приведены в таблице 4.2.

таблица 4.2
	№

вар
	Р3

кВт
	n3

об/мин
	и

	11
	4
	100
	2,5

	12
	6
	120
	4

	13
	8
	140
	3

	14
	12
	160
	2

	15
	4
	200
	2

	16
	6
	240
	3

	17
	8
	280
	4

	18
	6
	80
	2

	19
	8
	100
	4

	20
	12
	90
	3


Задача 3. Рассчитать зубчатую передачу редуктора для привода ленточного конвейера, изображенного на схеме (см. рис.4.2), по следующим данным:

мощность на ведомом валу Р3 кВт;

число оборотов ведомого вала n3 об/мин;

передаточное число редуктора и.

Нагрузка спокойная, без рывков и толчков. Числовые значения Р3, n3, и приведены в таблице 4.3.

таблица 4.3
	[image: image81.jpg]



Рис.4.2. Кинематическая схема привода
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