

  EQ Задание

Сделать расчёт зубчатой конической передачи.

Крутящий момент на колесе M = 100000 Н · мм.

Угловая скорость на ведущем элементе передачи  = 150 рад/с.

Передаточное число U = 4.

1 Расчёт зубчатой конической передачи
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1.1 Проектный расчёт

Так как в задании нет особых требований в отношении габаритов  передачи, выбираем материалы со средними механическими  характеристиками  (см. гл.3, табл. 3.3[1]):

- для шестерни : сталь                                : 45

                             термическая обработка : улучшение

                             твердость                        : HB 230

- для    колеса : сталь                                  : 45

                             термическая обработка : улучшение

                             твердость                        : HB 210

Допустимые контактные напряжения (формула (3.9)[1]) , будут:

[H] =   EQ \F(sH lim b · KHL;[SH])   ,

По таблице 3.2 гл. 3[1] имеем для сталей с твердостью поверхностей зубьев менее HB 350 :

H lim b = 2 · HB + 70 .

H lim b (шестерня) = 2 · 230 + 70 = 530 МПа;

H lim b (колесо) = 2 · 210 + 70 = 490 МПа;

KHL - коэффициент долговечности; при числе циклов нагружения больше базового, что имеет место при длительной эксплуатации редуктора, принимаем KHL = 1 ; коэффициент безопасности [Sh]=1,1.

Допустимые контактные напряжения:

для шестерни      [ H1 ] =   EQ \F(530 · 1;1,1) = 481,818 МПа;

для колеса           [ H2 ] =   EQ \F(490 · 1;1,1) = 445,455 МПа.

Для косозубых колес расчетное допустимое контактное напряжение находим по формуле 3.10 гл.3[1]:

[ H ] = 0.45 · ( [ H1 ] + [ H2 ] )

Тогда расчетное допускаемое контактное напряжение будет:

[ H ] = 0.45 · (481,818 + 445,455) = 417,273 МПа.

Требуемое условие выполнено :  

[ H ] = 417,273 МПа <  1.23 · [ H2 ] = 1.23 · 445,455 = 547,91 МПа.

Принимаем коэффициент симметричности расположения колес относительно опор по таблице 3.5[1] : KHb = 1,25 .

Коэффициент ширины венца по межосевому расстоянию принимаем (рекомендация по ГОСТ 12289-76):

bRe  =  0,285.

Тогда внешний делительный диаметр колеса вычисляем по формуле (3.29[1]):

de2  =  Kd ·   EQ \R(3;\F(T(кол.) · KHb · u;[ sH ] 2 · (1 - 0.5 · ybRe)2 · ybRe)) = 

       = 86 ·   EQ \R(3;\F(100000 · 1,25 · 4;417,2732 · (1 - 0.5 · 0,285)2 · 0,285)) = 205,796 мм.

где для колес с круговыми зубьями Кd = 86, передаточное число нашей передачи u = 4. 

Т(кол.) = 100000 Н·мм - момент на колесе.

Принимаем по ГОСТ 12289-76 ближайшее стандартное значение de2 = 200 мм, см. стр.49[1].

Примем число зубьев шестерни z1 = 25.

Тогда число зубьев колеса:

z2 = z1 · u = 25 · 4 = 100.

Принимаем z2 = 100. Тогда:

u  =    EQ \F(z2;z1) =   EQ \F(100;25) = 4

Отклонение от заданного:

  EQ \F((4 - 4) * 100;4)  =  0% ,

что допускается ГОСТ 12289-76 (по стандарту отклонение не должно превышать 3%)

Внешний окружной модуль:

mte =   EQ \F(de2;z2) =   EQ \F(200;100) = 2 мм.

В конических колесах не обязательно иметь стандартное значение mte. Это связано с технологией нарезания зубьев конических колес. Примем:  mte = 2 мм.

Углы делительных конусов:

ctg(1)  =  u  =  4;    1  =  14,036o
2  =  90o - 1 = 90o - 14,036o = 75,964o.

Внешнее конусное расстояние Re и ширина венца b:

Re = 0.5 · mte ·   EQ \R(;z12 + z22) = 0.5 · 2 ·   EQ \R(;252 + 1002) = 103,078 мм;

b = bRe · Re = 0,285 · 103,078 = 29,377 мм.

Принимаем:  b  =  30 мм.

Внешний  делительный диаметр шестерни:

de1 = mte · z1 = 2 · 25 = 50 мм.

Средний делительный диаметр шестерни:

d1 = 2 · (Re - 0,5 · b) · sin(1) = 

     = 2 · (103,078 - 0,5 · 30) · sin(14,036o) = 42,723 мм.

Средний окружной и средний нормальный модули зубьев:

m =   EQ \F(d1;z1) =   EQ \F(42,723;25) = 1,709 мм;

mn = m · cos(n) = 1,709 · cos(35o) = 1,4 мм.

Здесь принят средний угол наклона зуба n = 35o.

Коэффициент ширины шестерни по среднему диаметру:

bd =   EQ \F(b;d1) =   EQ \F(30;42,723) = 0,702.

Средняя окружная скорость колес:

V =   EQ \F(w(шест.) · d1;2) =   EQ \F(150 · 42,723 · 10-3;2) = 3,204 м/c.

Для конической передачи назначаем 7-ю  степень точности.

Коэффициент нагрузки равен:

KH = KH · KH · KHv .

Коэффициент KH=1,07  выбираем  по  таблице 3.5[1], коэффициент KH=1,037 выбираем по таблице 3.4[1], коэффициент Khv=1,02 выбираем  по таблице 3.6[1], тогда:

KH = 1,07 · 1,037 · 1,02 = 1,132

1.2 Проверочный расчёт по контактным напряжениям

Проверку контактных напряжений проводим по формуле 3.28[1]:

H =   EQ \F(270;Re - 0,5 · b) · \R(;\F(T(кол.) · KH · \R(;(u2 + 1)3);b · u2)) = 

     =   EQ \F(270;103,078 - 0,5 · 29,377) · \R(;\F(100000 · 1,132 · \R(;(42 + 1)3);30 · 42)) = 

     = 392,738 МПа.    [H] = 417,273 МПа.

Силы действующие в зацеплении  вычислим по формулам:

окружная    :  Ft =   EQ \F(2 · T(шест.) · cos(bn);mn · z1) =   EQ \F(2 · 25000 · cos(35o);1,4 · 25) = 1170,217 Н;

радиальная:  Fr1 = Fa2 =  Ft · tg() · Cos(1) = 1170,217 · tg(20o) · cos(14,036o) = 413,208 Н;

осевая        :  Fa1 = Fr2 = Ft · tg() · sin(1) = 1170,217 · tg(20o) · sin(14,036o) = 103,3 Н.

1.3 Проверка зубьев передачи на изгиб

Проверим зубья на выносливость по напряжениям изгиба по формуле 3.31[1]:

F =   EQ \F(Ft · KF · YF · Yb · KFa;b · mn)    [F]

Здесь коэффициент нагрузки  KF = KF · KFv (см. стр. 42[1]), в соответствии с рекомендациями на стр. 53[1]. По таблице 3.7[1] выбираем коэффициент   расположения  колес KF = 1,146, по таблице 3.8[1] выбираем коэффициент  KFv=1. Таким образом коэффициент KF = 1,146 · 1 = 1,146.  YF - коэффициент, учитывающий форму зуба и зависящий от эквивалентного числа zv (см. гл.3, пояснения  к формуле 3.25[1]):

у шестерни :   zv1 =   EQ \F(z1;cos(d1) · cos3(bn1)) =   EQ \F(25;cos(14,036o) · cos3(35o)) = 46,882

у колеса      :   zv2 =   EQ \F(z2;cos(d2) · cos3(bn1)) =   EQ \F(100;cos(75,964o) · cos3(35o)) = 750,133

Тогда :        YF1 = 3,672

                    YF2 = 3,275

Допускаемые напряжения находим  по формуле 3.24[1]:

[F] =   EQ \F(soF lim b · KFL;[Sf])  .

KFL - коэффициент долговечности; при числе циклов нагружения больше базового, что имеет место при длительной эксплуатации редуктора, принимаем KFL = 1 .

Для шестерни:     oF lim b = 414 МПа;

Для колеса     :     oF lim b = 378 МПа.

Коэффициент [Sf] безопасности находим по формуле 3.24[1]:

[SF] = [SF]' · [SF]".

где для шестерни [SF]' = 1,75 ;

                               [SF]' = 1,15 ;

                               [SF(шест.)] = 1,75 · 1,15 = 2,012

для   колеса          [SF]' =  1,75 ;

                               [SF]" = 1,15 .

                               [SF(кол.)] = 1,75 · 1,15 = 2,012

Допускаемые напряжения:

для шестерни:  [F1] =   EQ \F(414 · 1;2,012) = 205,765 МПа;

для колеса     :  [F2] =   EQ \F(378 · 1;2,012) = 187,873 МПа;

Находим отношения   EQ \F([sF];YF) :

для шестерни:    EQ \F([sF1];YF1) =   EQ \F(205,765;3,672) = 56,036

для колеса     :    EQ \F([sF2];YF2) =   EQ \F(187,873;3,275) = 57,366

Дальнейший расчет будем вести для шестерни, для которой найденное отношение меньше.

Определим коэффициенты Y и KF (см.гл.3, пояснения к формуле 3.25[1]):

Y = 1 -   EQ \F(b;140) = 1 -   EQ \F(35o;140) = 0,75

KF =   EQ \F(4 + (ea - 1) · (n -5);4 · ea)
Для средних значений торцевого  перекрытия  = 1.5 и для 7-й степени точности KF = 0,833.

Проверяем прочность зуба шестерни по формуле 3.25[1]:

F1 =   EQ \F(Ft · KF · YF1 · Yb · KFa;b · mn)    [F]

F1 =   EQ \F(1170,217 · 1,146 · 3,672 · 0,75 · 0,833;30 · 1,4) = 73,251 МПа  <  [F] = 205,765 МПа.

Условие прочности выполнено.

Механические характеристики материалов зубчатой передачи

	Элемент передачи
	Марка стали
	Термообработка
	HB1ср
	в
	[]H
	[]F

	
	
	
	HB2ср
	H/мм2

	Шестерня
	45
	улучшение
	230
	780
	481,818
	205,765

	Колесо
	45
	улучшение
	210
	730
	445,455
	187,873


Параметры зубчатой конической передачи, мм

	Проектный расчёт

	Параметр
	Значение
	Параметр
	Значение

	Внешнее конусное расстояние Re
	103,078
	Угол наклона зубьев , град
	35

	Внешний модуль me(mte)
	2
	Внешний делительный диаметр:
	

	Ширина зубчатого венца b
	30
	шестерни de1
колеса de2
	50

200

	Числа зубьев:
	
	Внешний диаметр окружности вершин:
	

	шестерни z1
колеса z2
	25

100
	
	

	
	
	шестерни dae1
колеса dae2
	53,881

200,97

	Вид зубьев
	передача с круговыми зубьями
	Внешний диаметр окружности впадин:
	

	
	
	шестерни dfe1
колеса dfe2
	44,179

198,545

	Угол делительного конуса, град:
	
	Средний делительный диаметр:
	

	шестерни 2
колеса 1
	14,036

75,964
	шестерни d1
колеса d2
	42,723

170,897

	Проверочный расчёт

	Параметр
	Допускаемые значения
	Расчётные значения
	Примечание

	Контактные напряжения H, H/мм2
	417,273
	392,738
	-

	Напряжения изгиба, H/мм2
	F1
	205,765
	73,251
	-

	
	F2
	187,873
	65,331
	-
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