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'j В В Е Д Е Н И Е

Во 2-й  части настоящих методических указаний рассмотрен 

пример расчета привода с т рех с ту пэ нчнт им цилиндрическим гори

зонтальным редуктором (пример 2 ) .  Серовой для расчета служит 

теоретический материал и справочные данные* изложенные ы 

1-й части методических указаний. Поэтому пример 2  2 -й  части 

указаний не может быть выполнен без 1-й,' части»
} .V

Оформление расчетов во 2-й  части методических указаний 

рекомендуется в качестве примера оформления пояснительной за 

писки при выполнении курцоього проекта по основам конструиро

вания машин.



-  4  -
п р и м е р  г

РАСЧЕТ ПРИВОДА С ТРЕХСТУПЕНЧАТЫМ ЦИЛЖДРИЧЕСКШ 
ГОРИЗОНТАЛЬНЫМ РЕДУКТОРОМ

Исходные денные:

1 . Кинематическая схема привода (рис. 1 ) .
2 .  Мощность на приводном валу Р » 12 кВт.
3 . Частота вращения приводного вала п  ■ Ю мин- * .
4 . Ресурс работы проектируемого привода L / ,  ■ 15000 ч.
5 . Кратковременная перегрузка привода Тпуск/Т ■ 1 ,4 .
6 .  Типовой режим нагруэения 2  -  средний равновероятный.
7 .  Производство мелкосерийноо.

Рис. I .  Кинематическая схема привода:

I  -  злектродвигатель;
Z -  муфта упругая;
3  -  редуктор цилиндрический трехступенчатый

горизонтальный;
4  -  муфта компенсирупцая;
5  -  вал приводной;
6  -  звездочка тяговая цепного конвейера
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I .  ЭНЕРГЕТИЧЕСКИЙ И КЖЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТЫ ПРИВОДА

I . I .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ ТРЕБУЕМОЙ МОЩНОСТИ ЭШТРОДЗИГАТЕЛЯ 

Общий КПД привода

где -  КПД муфты; »  0 ,9 8  (см. [1J , приложение, таб л .П .1 ) ;

7?3 п -  КПД зубчатой закрытой цилиндрической передачи с  уче
том потерь в подшипниках; ш 0 ,9 7  (см. [ i ] ,  при
ложение, табл. П .1 ) ;

7jn -  КПД пары подшипников качения приводного вала;
-  0 ,9 9  (см. И , приложение, табл. П .1 ) .

Требуемая мощность электродвигателя

1 .2 .  ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ

Для выбора электродвигателя необходимо знать требуемую мо
щность P m peS  и требуемую частоту вращения вала электродви
гателя п  m prg  . При этом величина п  mpeg может быть определена 
по формуле

^ m peS  “  П  У  общ  •
где п  -  частота вращения приводного вала, мин” * ;

и вз щ -  общее передаточное число привода.

В данной схеме привода общее передаточное число и 0$щ реа
лизуется одним трехступенчатьм цилиндрическим редуктором.

где и р  -  передаточное число редуктора.
Примечание. Для схемы привода, содержащего кроме редуктора 

дополнительную открытую передачу (клиноременную или цепную) 
с  передаточный числом Ц от ,  общее передаточное число привЬда 

U общ  “  U p  U о п *

Определим ориентировочно передаточное число трехступенчатого 
цилиндрического редуктора, для которого

J 2 -  -  1 3 ,8  кВт ,

где Р  -  мощность на приводном вешу; Р  »■ 12 кВт.

Тогда

U  общ я U p  ,



U p  = u e  u „  и  r  ,

где U B i U n ,  U r  -  передаточное число соответственно
быстроходной, промежуточной и тихо
ходной ступеней редуктора.

По [ I ] ,  табл. П.2 приложения принимаем U T *  2 , 5 . . . 5 ,  
U e  %  3 , 1 5 . . . 5  (для редукторов с  развернутой схемой).
Так как для промежуточных ступеней в табл. П.2 [l] рекомендации 
по выбору передаточных чисел отсутствую т, принимаем U n »< U T m 
- 2 , 5 . . . 5 .

Тогда

Ц р  ш. и Б и „ и г  “  ( 3 ,1 5 . . . 5 ) •  ( 2 , 5 . . .  5 )  • ( 2 , 5 . . . 5 )  -  1 9 , 7 . . .

. . .  125.

Однако принимая во внимание, что передаточные числа 
Up  4  50  обычно реализуются двухступенчатыми редукторами, при
нимаем для трехступенчатого редуктора следующей диапазон, ре
комендуемых передаточных чисел:

Up  -  50  . . .  125. Л

Тогда
п тред “  п и р т 10 ( 5 0 . . .1 2 5 )  • 5 0 0 . . .  1250 мин"1.

Таким образом, электродвигатель можно выбирать с  синхрон
ной частотой п еимлрш 7 5 0  или 1000 мин"1 ,  которые входят в 
диапазон n wpts. Ориентируемся на выбор электродвигателя с

«синхр ~ 1000 мин
Исходя L ,  Ртред*  1 3 ,8  кВт и пеиншр» 1000 мин'

табл 
4AI60M6

- I по [ i ] ,
. П.З приложения выбираем ближайший электродвигатель 
0Мб: Р э -  15 кВ т; л ,  -  975  мин"1 .

Электродвигатель 4 A I6 0 S 6  мощностью Р3 ■ I I  кВт не 
подходит, так как для него величина перегрузки составляет

л Р э ш . 1 0 0  -  I 3 i8  -  J .I-  .  100 -  2 5 ,5  * ,
P t  I I

что превьшает допускаемую величину [ а в ] “  Ю . . . 1 2  %, рекомен
дуемую [2] для переменной нагрузки.
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1 .3 .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПЕРЕДАТОЧНОГО ЧИСЛА РЕДУКТОРА 
И РАЗБИВКА ЕГО ПО СТУПЕНЯМ

Передаточное число редуктора

Ч р  • - Т -  ■ 1  • ю ' 6 '
По г р а н к у , приведенному на рис. 2 ,  для Up  -  9 7 ,5  прини

маем передаточное число быстроходной ступени редуктора U e  *  4 ,4  
(кривая Б) л промежуточной ступени U „ • 4 ,6  (кривая П).

Так как Up * U 6 U „ U r  , то передаточное число тихоход
ной ступени

U p 97,5
“ г ' 4 .8

U B U „  4 , 4  • 4 .6

Примечет.: . При выполнении домашних заданий и курсового 
проекта передаточные числа до стандартных значений не округляются.

1 .4 .  СИЛОВЫЕ И КИНЕМАТИЧЕСКИЕ ПАРАМЕТРЫ ПРИВОДА

При расчете силовых параметров привода исходят из требуемой 
мощности Pmptff ни валу электродвигателя, а  не из табличной ве
личины мощности Р3 выбранного электродвигателя.

В а л  1  ___ .

Мощность на валу Т

Р Т »  Р тре6 *1м я  13.*8  * ° * в в  “ 13-5  кВт-
Частота вращения вала J.

п г  я Г ), • 976  мин"*.

Вращающий момент на валу X

Г г

В а л

9660 P i
" I

955 0  & &  
975

132 Н-м.

Я
/ V -  РТ ^  „ -  13.5 • 0,97 -  13,1 кВт.

П Т  975 _ о о о .......- 1
^ 5  “ 4 .4Ч

Т~’Л 9550
" £

9550

222 мин"

1 3 .1 
222 564  Н-м .
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Вал HI .
-  9  -

п Ш

Т~
'ш

P j f  *1 i .n ш  1 3 ,1  • 0 ,9 7

ПГГШШШШ.Ж.Ш Ж — « 48 мин'
U n 4 ,6

9550  -Q&- -  9550  ,
n,T, 48

1 2 ,7  кВт.

2627 Н-м.

В а л  1У .

р$- % Ъ п ’ 12 ,7 ' 0,97 ‘ 12>3 кВт-

7^ 7- 9550 -  9550 -  I I7 4 7  Н-м.
~  п  I* то

. В а л  V .
О

-  1 2 ,3  • 0 ,9 8  -  12 кВт .

Пу » П /7 *W *v

7 ?  -  9550

10 мин- I

11460 Н-м.

Параметры Р  , П н Т  для соответствующих валов 
определены правильно, так как для приводного вала получили 
величины, соответствующие исходим* данным, а  именно:
Р у  ■ Р  -  12 кВт и П ?  я П  я Ю мин“ * .

2 .  РАСЧЕТ ТИХОХОДНОЙ СТУПЕНИ РЕДУКТОРА

Тихоходная ступень является наиболее нагруженной и в осно
вном определяет габариты проектируемого редуктора. Учитывая, 
что при расчете зубчатых передач параметрам шестерни рассчиты
ваемой пары приписывают индекс I ,  а  параметром колеса индекс 
2 ,  для тихоходной ступени параметры шестерни будем обозначать 
индексом IT , колеса -  2 Г . Тихоходная ступень является прдос - 
зубой и состоит из шестерни с числом зу б ь ев  Z tT  и колеса с 
числом зубьез Z a r .



-  10 -

Расчет'тихоходной прямозубой ступени про'водим в следующей 
последо вательности.

П Р О Е К Т Н Ы Й  Р А С Ч Е Т

2 .1 .  ВЫБОР ТВЕРДОСТИ, ТЕРМИЧЕСКОЙ ОБРАБОТКИ 
И МАТЕРИАЛА ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

Различные варианты термообработки ( т . о . ), используемые при 
производстве зубчатых колес, приведены в [I] , табл. П.5 при
ложения. Выбор того или иного варианта термообработки определя
ется  нагрузочной способностью рассчитываемой зубчатой пары.
При курсовом проектировании вариант термообработки рекомендуется 
предварительно выбирать, исходя из вращающего момента 7^ на 
колесе рассчитываемой пары:

а ) при 7 а  <  1000 Н-м -  вариант т .о . _/; „  ^
б) при Tz  »  1 0 0 0 ...1 0 0 0 0  Н-м -  варианты т - о . М . . .  N  ;
в) при Тг  >  10000 Н-м -  вариант т .о .  V.

Так как в пашем случае Tz  > 10000 Н-м ( Тг  -  Тг у ш Тр} *  
1Г/17 Н -м ), понимаем вариант термообработка у  (см. [ i ] ,

П .5  приложения):
т .о .  кол »-а и шестерни -  одинаковые -  улучшение, цементация 

4 закалка:
Твер , -Vi поверхности 5 6 . . . 6 3  H R C 3 ;
марки талей одинаковы для колеса и шестерни: 2QX, 20ХН2М; 

18ХГТ, l2 .‘ui3A; 25ХГМ и др.
Окончательно марка стали будет выбрана в дальнейшем после 

определения габаритов зубчатых колес и выполнения проверочных 
расчетов.

2 .2 .  ПРЕДВАРИТЕЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМОГО 
КОНТАКТНОГО НАПРЯЖЕНИЯ ПРИ ПРОЕКТНОМ РАСЧЕТ 
НА КОНТАКТНУЮ ВЫНОСЛИВОСТЬ

Средняя твердость зубьев на поверхности для шестерни и коле
са тихоходной ступени

Н н я с 3 1Т “ Н Н ЯСэ2 г  “ 56 2  63  ж 5 9 ,5  •
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Flo-[4 ] , рис. 8 .4 0 ,  б , с . 169 произведем пересчет единиц 
твердости HRC3 , в единицы НВ :

5 9 , 5 H R C }  « 610 НВ.

Таким образом для шестерни и колеса тихоходной ст.-пени

Н нй 1т *  И h& z t  “ 610 НВ.
Предел контактной выносливости поверхности зубьев, соот

ветствующий базовому.'числу циклов напряжений, для шестерни и 
колеса при цементации и закалке (твердость поверхности 5 5 . . .  
. . . 6 5  H R C 3 ) согласно [ 4 ] ,  табл. 8 .9 ,  с . 168 :

^ н Him i t  “ Q нбипгт “ 2 i  ■ 5 9 ,5  «  1369 МПа.

Примечание. В учебнике [4 ] ,  табл. 8 .9 ,  с :  168 предел кон
тактной выносливости обозначен б  н о  •

Базовое число циклов напряжений для шестерни и колеса 
( [ l ] , форм. (2 ) ) :

N n t i m i T  *  3 0 « „ 2 .4  -  3 0 -  6 I0 2 -4» 14 5 ,2  • IO6 .

Примечание. Если получилось М н И т ?  1 2 0 -  10®, то при
нимают М ц еш *  120 • М®, если получилось NnHlm 4  120 • 1 0 °, 
то принимают МцНщ равным полученному значению.

В нашем примере Л/нИш » 1 4 5 ,2  • 10® >  120 • 10®, поэтому
принимаем Him *  120 ■ 10®.

По [ i j , табл. П.7 приложения для заданного типового режи
ма нагружения № 2 (средний равновероятный) принимаем коэффициент, 
характеризующий интенсивность типовых режимов нагружения переда
чи при расчете на контактную выносливость, J - 1-н

п;,
0 ,6 3 .

48 мин'1 ИПри частоте вращения шестерни П 1Т -  <<„, ■ 
колеса n z r  * n fy  « 10 мин"1 , действительное число циклов нап
ряжений за  расчетный срок службы L /, передачи (см. [( '] , 
форм. ( 3 ) ) :  

шестерня

N K IT  °  6 0 c n i T L hf l H.  6 0 -1 -4 8 - I5 0 0 0 -0 .6 3  =■ 2 7 ,2  • 10®;

колесо

N K г г  -  6 0 C nZ T L hJU H .  6 0 - 1 -1 0 -1 5 0 0 0 -0 ,6 5  *  5 ,7 -10®  ,
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где С -  число зацеплений зуба рассчитываемого зубчатого
колеса з а  один его оборот (величина С равна чи
слу зубчатых колес, находяцихся в зацеплении с 
рассчитываемый); С *  1.

Коэффициент долговечности Т- N в зависимости от соотношения 
N K и NHg im рассчитывают по формулам (4 ) или (5 )  Й ] :

Шестерня ( т .к .  N x n m 27,2• 10® < ^н^йштш КО • 10 , то согла
сно [ 1 ] ,  форм. ( 4 ) ) :

ZN 1T
V N e i i n  it

N k it

6  /  120 • 10® 
■ у  27,2-10®

1 ,3  <. Z N max •

где 7 .ы  m ax  »  1 ,8  -  при поверхностной закал ке , цементации, нит- 
роцементаши и азотировании поверхности 
зубьев.

Примечание. Если при расчете по данной формуле получится 

l N > l N„<xx' Т0 пР*нима1от £/V я % н т а х '
колесо ( т .к .  NK i T *  5 , 7 -  10^ < ЛГ »  1 2 0 -  10®,

то согласно [ i ] ,  форм. ( 4 ) ) :

Z /у а г
N u t im iT 120 • IQ6 

J , 7 * I 0 e
1 ,7  <

4, Z  At max “  I , a  .
Для принятого вида термообработки принимаем расчетный 

коэффициент запаса прочности при расчете на контактную вынос
ливость $ н  > 1 , 2  (см . И. П. 2 .2 ) .

Тогда

В т г  ■ &м 2 т я S h  ш 1 ,2  •
Согласно ГОСТ 21354-д ? предварительная величина допуска

емого контактного напряжения при проектном расчете зубчатой 
передачи на контактную выносливость определяется отдельно для 
шестерни и колеса ( с м .[ 1 ] ,  форм. ( I ) ) :

шестерня

[б„],г - 0,9 Z n j t _  .
Ршт

ш 1335 ИПа;

0 ,9  J 3 69 . - . I ,3  
1 .2
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колесо

[ б н ] г т -  0,9 6 " * Ь « г т 1 Ш  .  0>9 5 3 6 9 ^  ж 1745 МПа>
$ Н 2 Т *>2

В качестве расчетного допускаемого контактного напряжения 
для прямозубой передачи согласно ГОСТ 21354-87 принимают 

минимальное из [ £ )« ] *  и [ б н ] г .  •
В нашем примере для тихоходной прямозубой ступени

[< 5 н ]г  -  [ < 5 н ] * Т -  1335 МПа..

2 .3 .  ПРЕДВАРИТЕЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ МЕЖОСЕВОГО 
РАССТОЯНИЯ

Считая расположение зубчатых колес тихоходной ступени неси- 
мметричньм относительно опор,по [ i ] , тайл. П .8 приложения прини
маем коэффициент ширины венца колеса относительно межосевого 
расстояния при Hi  и Нг  > 350  НВ 'Yga m 0 ,2 5 .

Тогда коэффициент рабочей ширины венца шестерни относитель
но ее делительного диаметра у

Y 8 d  -  0 , ь у & д(Ц т+ I  ) «  0 , 5 - 0 , 2 5  ( 4 ,8  + I )  «  0 ,7 3 <  

r .  ^ "У t d  m ax •
где d / tjqxв (ом . \ IJ , табл. П .8  приложения для несимметрич

ного расположения передачи относительно опор при 
Н1 и Н г  >  3 5 0  НВ).

По [ 4 ] ,  рис. 8 .1 5 ,  кривая 1У, с .  130 при Н1 л //j>350 НВ 
для “  0 ,7 3  коэффициент, учитывающий неравномерность рас
пределения нагрузки по длине контактных линий, К н^ “ 1 ,И .

Тогда межосевое расстояние тихоходной прямозубой ступени

где К а

s f ~Тлт К и .
U ?  Уба 1 к т ?

311

К а  ( U r  + I )

495  ( 4 ,8  *  1) \  / 117У  • 1 ,1 1 .  'Л/ 4 ,8 =  - 0 ,2 5 -  1335я

-  вспомогательный коэффициент; для прдаозубой пере
дачи К а  »  4 9 5 ;

TZT -  зращаиций момент на колесе рассчитываемой тихо
ходной ступени. Так как колесо тихоходной ступени
посажено на валу /V  (см . р и с. 

• II747  Н-м. ~
I ) ,  то Тг г  • Т,а
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Полученное значение ‘Q WT для нестандартных редукторов 
согласуют с радом R a  40  (см. [ l ] , табл. П. 10 приложения). 
Принимаем окончательно Ow rm 320 мм.

2 .4 ,  ОПРЕДЕЛЕНИЕ МОДУЛЯ ПЕРЕДАЧИ И ЧИСЛА 
ЗУБЬЕВ ШЕСТЕРНИ И КОЛЕСА

Так как Н1Ти Hi T >  45 HRC}  , то модуль зацепления для тихо
ходной ступени согласно [ l ] , п. 2 .4  может быть определен по усло
вийИ И "

ттш (0,016.. .0,0315) а ^ т * (0,016...0,035) 320 -  ■ 5 ,12 ...10 ,0 8  мм.
Однако прежде чем выбрать стандартное значение модуля т т , 

запишем формулу для расчета суммарного числа зубьев шестерни и 
колеса

,  2  Q W  _ 2 • 320 
^ Z T  m r  m T '  •

При расчете прямозубой передачи без смещения для т о го , чтобы 
сохранить принятое значение Q«.r “ 320 мм, модуль ГЛТ рекоменду
ется  И  подбирать т а к , чтобы £ г г  было целым числом.

Из диапазона гпт » 5 , 1 2 . . .  1 0 ,0 8  мм по [i], табл. П.9 прило
жения принимаем стандартное значение гпт « 8  мм. При этом выпол
няется условие

ГПТ — 8  мм ^  ЛПу. ш 1 ,5  мм. 

Тогда суммарное число зубьев шестерни и колеса

Л ТУ
2 ■ 320 

8
80 .

Число зубьев шестерни

2  „ , ZJ . r _______ gO
C l T  U T + i  4,8 • .

и 1 3 ,8 .

Принимаем 2 .1тш 14.

С целью исключения подрезания зубьев необходимо вы< 
условия

^ ^  m in  , 

где H i min ” ^  -  Для прямозубых передач.

:»е
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Так как Z , r  - 1 4  <  Z i T min *  17 • предусматриваем высот
ную модификацию зацепления смещением исходного контура, при кото
рой изготовление шестерни происходит с положительным смещением 
Х ,>  0 ,  а колеса -  с отрицательным Х г < 0 ,  причем X , .  - Х а . Сум

марное смещение X j-  * Х ,  + Х 2 » ^Ри “ысотной модификации из
меняется соотношение между высотой головок и ножек зу б 'е в . Одина
ковые по значению, но разные по знаку смещения вызывают одинако
вые увеличения толщины зуба шестерни и ширинышадины колеса. При 
высотной модификации делительные d  и начальные dw окружности 
совпадают тик же, как и в передаче без смещения, а межосевое рас
стояние O w , угол зацепления с ( у и  коэффициент перекрытия <£,*. 
не изменяются.

Коэффициент смещения для шестерни с целые и с 
ключения подрезания Зудьеб [2]

X i *  17 ~7 Z j-  4  g jf f  . 1

Тогда для тихоходной ступени 
х -  1 1 -х , г -  — —  =  0 , ( 8 .

УиитыВая рекомендации [4 ], табл.8.6, с. & 3  по Выбору X ,  
и Х а для прямозудых передай при 14-4 1 ,4 2 0  и U > 3 ,5  , 
принимаем для тихоходной ступени Х1Т~0,Ъ, a Xz r “ -0 ,3  

Число зубьев колеса

-2 Г •ZT - 2 , 7 80 -  Н  -  66 .

2 .5 .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ ФАКТИЧЕСКОГО ПЕРЕДАТОЧНОГО ЧИСЛА ТИХО
ХОДНОЙ СТУПЕНИ
и  « 2 ? г  в 66  , 7и т.ф -г _  "  —  “ 4 ,  /.

■ 1 Т 14
Отклонение и Тф от UT :

ьит.  [4l,r=..“ r.l  . ТОО .1 1 ^ 4 ,8 1 .1 0 0  -  2 % < ПшЛ. 4 %. и т 4,8 L J
2 .6 . ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ ЫЕСТЕРНИ И КОЛЕСА 

Диаметры делительные:
Q ,t ш т т Н ,г  "  8 • 14 « 112 мм;
CfZT -  m r  Z z r  “ 8  - 66 .  528 мм;

проверка: J d s x l d z r .  a w r . Н,2 .. » ._5gg „ 320 мм.
л 2 

Диаметры вершин зубьев:
r f a i r  ~ d , T + Z  (I  + X,т)/Т)г  . 1 1 2  + 2 (I + 0 ,3) 8 -  132,8 м ;̂
a Q2T -  d z r  *  2 (I +XiT)m r  .  528 + 2 (I -  0 ,3 ) 8 -  539,2 мм.

Диаметры впади., зубьев:
d x ir  -  dtr  -  2 (1 ,2 5  -  X , r )  -  112 -  2 (1 ,2 5 -0 ,3 )  8  -  9 6 ,8  mk 
O f i t  -  d ,T  -  2 U .2 5  - X 2 r )  -  528 -  2 (1 ,2 5 + 0 ,3 )  8  -  503 ,2  ь
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Ширина венца колеса

в л г  "  У в о  Окт “ 0 ,2 5  • 320 *  80  мм ,
что соответствует нормальным линейным размерам по ряду /?а 40  
(см. [ i ] , табл. 11.10 приложения).

Ширина венца шестерни

6 1Т » S i r  + (5 . • • Ю) мм “ 00 5  = 85 мм,
что также соответствует нормальным линейным размерам.

Рабочая ширина ненца шестерни тихоходной ступени

8 \мтж & гт  ш 80  мм.
Проверим условие

"Ysd ~ ( j 1T ' ^  " V td  max >

■ 0 ,?  <  Y s d ” a* " 0 Л

Как и ранее (см .п . 2 . 3 ) ,  данное условие выполняется.

2 .7 .  ВЫБОР СПОСОБА ПОЛУЧЕНИЯ ЗАГОТОВОК 
ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

Шестерню выполняем заодно целое с валом (вал-ш естерня), 
колесо -  насадным.

Способ получения заготовки выбирают с учетом размеров зуб
чатых колес d Q1T я d a  а г  • а  так"'е масштаба их производства.

Как известно [ 5 ] ,  в индивидуальном и мелкосерийном произ
водствах зубчатые колеса при d a  4. 200  мм (реже до 240  мм) вы
тачивают из круглого проката. При d a  а; 1 5 0 .. .6 0 0 м м  заготовк 
получают свободной ковкой в виде круглых болванок, а также ков
кой в односторонних штампах. При d a  >  600  мм в индивидуальном 
производстве зубчатые колеса выполняют сварными, у которых обод 
изготовляют из стали нужной марки, а диски, ребра и ступицу -  
из стали СтЗ (пример конструкции см. (б ] , рис. 9 .1 6 ,  с .  1 6 7 ).

В среднесерийном, крупносерийном и массовом производствах 
заготовки при б/а 4 6 0 0  мм получают преимущественно штамповкой 
в двусторонних штампах, а  при d a  >  600  мм -  литьем (так как 
чем больше заготовка, тем дороже штамповочное оборудование).

В нашем примере для мелкосерийного производства (способ 
производства -  см. исходные данные) шестерню предполагаем выта
чивать из круглого проката ( т .к .  d a i T  » 1 3 2 ,8  мм < 200  мм)
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а заготовку колеса получать ковкой в односторонних штампах 
( т .к .  с1агтш 5 3 9 ,2  мм < 600  мм).

П Р О В Е Р О Ч Н Ы Й  Р А С Ч Е Т  

2 .6 .  ПРОВЕРКА ПРИГОДЮСТИ ЗАГОТОВОК ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

Условие пригодности заготовки шестерни

•03a t  4  Ппрвд  , , • .

где Д за л  -  диаметр заготовки шестерни

В з а г  “ d a i r  ♦  ® мм »  1 3 2 ,8  + б  • 1 3 8 ,6  мм.

По [ l ] ,  табл. Г1.6 приложения находим, что для принятого ви
да термообработки Взаг* 1 3 8 ,8  мм не превышает предельного зна
чения Цпред “ 2 0 0  мм.

Для1, колеса определяем толщины заготовок диска С , аг и 
обода $ 3az ’

С зог »  0 ,5  S ^ r  ж 0 ,5 * 8 0  »  4 0  мм;

S j аг “  3  -  8  • 6  -  6 4  мм.

Для наибольшей из полученных величин 5 з а л *  6 4  мм проверя
ем условие пригодности заготовки колеса

& ia t  ^  $преЭ ,

где для принятого вида термообработки £ п р сд  m 125 мм (см . [ I ] ,  
табл. П .6 приложения).

Условие пригодности заготовки колеса выполняется.
Для принятого варианта термообработки (вариант 7  ) марки 

сталей одинаковы для колеса и шестерни (см . [ l ] ,  табл. R .5  прило
жения). Однако окончательно марка стали при Н , и Н г >  350  HS 
может быть определена только после выполнения проверочного рас
чета передачи при изгибе максимальной нагрузкой (см . п .2 .1 8 ) .  .

2 . 9 .  ОПРЕДЕЛЕНА СТЕПЕНИ ТОЧНОСТИ ПЕРЕДАЧИ

Окружная скорость зубчатых колес 

V  F c / t r  п ,т  _ 3 .1 4  « 1 1 2 *  4 8  
6 0 -  10s  6 0  • 10*

0 ,2 8  м/с.

По И ,  табл. П. I I  приложения, исходя из V  ■ 0 ,2 8  м/с 
для прмозубых цилиндрических передач выбираем 9-ю  степень 
точности, которая допускает окружную скорость зубчатых колес 
до 2  м/с.
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2 .1 0 .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ СИЛ, ДЕЙСТВУЩИХ В ПРЯМОЗУБОМ 
ЗАЦЕПЛЕНИИ ТИХОХОДНОЙ СТУПЕНИ

Окружная сила на делительном цилиндре

Г .  2  • I tg  Т<т__ я 2_JLQ,. : .2 5 2 7  .  45125  н ,
*  112

где 7 ,г  ■ 7~ш т 2527 Н-м -  вращающий момент на шестерне тихо
ходной ступени.

Радиальная сила

F r  -  F t t q * m 45125 • Ц  2 0 ° -  16424 Н.

2 . 11. ОКОНЧАТЕЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМОГО КОНТАКТНОГО 
НАПРЯЖЕНИЯ ПРИ ПРОВЕРОЧНОМ РАСЧЕТЕ НА КОНТАКТНУЮ 
ВЫНОСЛИВОСТЬ

По [ I ] ,  п. 2 .  I I  принимаем:
а) параметр шероховатости профилей зубьев Ra «  3 ,2  мкм 

для 9 -й  ступени точности передачи;
б) коэффициент, учитывающий влияние исходной шероховатости 

сопряженных поверхностей зубьев, 7-ц  » 0 ,9  (при Ra » 3 ,2  мкм);
в) коэффициент, учитывающий влияние окружной скорости, 

при V < 5  м/с Z y  » I .
При ЭТОМ Z /ЦТ** Z.RZT “  Z f l  “ 0 ,9  и Z  у/7** Z v z ra  Z у «  I .  
Окончательная величина допускаемого контактного напряжения 

при проверочном расчете зубчатой передачи на контактную выносли
вость согласно ГОСТ 21 3 5 4 -8 7 :

для шестерни

[еГн] , г  -  j S ^ i r Z / m
>Н1 Т Z o trZ ]

1369
K IT  T-V1T 1.2

• 0 ,9  • I  ■«

1335 МПа;

для колеса

Гб, 1нцт
0 H f i m z r Z f t z r  7  7  „  1369 - 1 ,7  , 0 9 - 1  -

S h z t  l - R Z T L v it  t ?1.2

-  1745 МП*.

Таким образом, учитывая что произведение коэффициентов Z *  и 
Z y  оказалось равным 0 ,9 ,  остались прежними величины Е З ^ г .и  
[бн ]гт^  см .п . 2 . 2 ) .  Прежней осталась и пеличина расчетного до-
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пускаемого контактного напряжения [ б * ] г “ [Он]/г" 1335 МПа.

2 .1 2 .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОЭФФИЦИЕНТА НАГРУЗКИ

'Коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 
зубьями прямозубой передачи, согласно ГОСТ 21354-87

I ;

Кны. *  I .

Коэффициент К hjs для окончательно полученного^значения 
'Y sd  " О*7 ( см< п .2 .б )  по [4 ] ,  рис. 8 .1 5 , ; кривая IV , с .  130 
при Н1 и Нг >  350 НВ

K Hfi~ 1 ,1 .

Коэффициент, учитывающий влияние вида зубчатой передачи и 
модификации профиля головок зубьев при расчете на контактную 
выносливость, согласно [i] , табл. П.13 Приложения (зубья пря
мые с  модификацией головки смещением стандартного исходного кон
тура при Н1 и H g>  350  НВ)

сГн <* 0, 10.

Коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления 
зубьев шестерни и колеса, для модуля т тш 8  мм и 9-й  степе
ни точности согласно [i] ,  табл. П .14 приложения

$ о  “ 8 .2 .

Удельная окружная динамическая с..ла (см . [ i ]  , форм. (2 0 ))

W HV - f H g 0 V tJ o s L  0 , 1 0 . 8 , 2 . 0 , 2 8 ^  -

1 ,8 9  Н/мы.
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При этом, полученное значение И/н 1 .8 9  Н/мм не превыша
ет предельного значения W hv  *  880 ti/ ш  (см . [ I ]  , табл. П .15 
приложения).

Примечание. Если полученное значение Ш н *  превышает пре
дельное значение, указанное в табл. П. 15 при
ложения [ i]  ,  то принимают значение UTHV 
равньк предельному.

Динамическая добавка (см . [ i ]  .форм. (1 9 ) )

О  . - ^ .̂ . . 1 , 8 9 -З Р ------  0  003 ,

F t  45125

где *  8 0  мм.

Коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, возникаю
щую о зацеплении (см. [1] , форм. (1 8 ))

I  ♦  S>H -  I  ♦  0 .0 0 3  -  1 ,0 0 3 .

Тогда коэффидоент нагрузки К н  при расчете на контактную 
выносливость (см . [ i ]  форм. (1 7 ) )

К н  жК ц ц К н р К ц ч т 1 " А, 1 *1 ,0 0 3  »  1 ,1  .

2 .1 3 .  ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ НА КОНТАКТНУЮ 
. ВЫНОСЛИВОСТЬ

Коэффициент, учитывающий механические свойства сопряженных 
зубчатых колес, для стали при Е »  2 ,1  *1 0 ° МПа согласно [I] п .2 .1 3

Z£ - 190.
Угол зацепления о^^и делительный угол профиля в торцрвом 

сечении для пршоэубой передачи при Ху + Х а ■ 0

d ( w me^ t  ■ ■ 2 0 ° .
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Коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей 
зубьев в полюсе зацепления (см. [ I ] , *орм. (2 2 ))

c o s d L ^ \ j  t g o t t w  “ c o s  20° "\Z_  t g  2 0 °  "  2 ,4 9 * 

Основные диаметры

d 'g 1T-  d 1T C0Scit -  112 c o s  2 0 ° -  105 ,246  мм; 

d t ! l r -  d i T COSd.t m 528 COS 2 0 °  -  4 9 6 ,1 5 8  мм.

Углы профиля зуба в точках на окружностях верами (см. [i]  г  
форм. ( 3 4 ) . . . ( 3 5 ) ) .

шест- <и j  ,

oLa,-  arc cos a r c c o s я 37*58°i
Цент  132*0

колеса

ckQZm arc cos z f 2T *arccosÂ ~  - 23, 05° .
CtazT  539,z

Составляющие коэффициента торцового перекрытия, определяе
мые н&чальньми головками зубьев (см . [ i]  ,  форы. ( 3 2 ) . . .  ( 3 3 ) ) :

шестерни

с  Z i T ( t 9 « - a t  -  t f f c C t w )  14 ( t f t 3 7 .5 8 ° -  t g  2 0 ° )  _ 
C ° iM 2  ST Z  ST

ш 0 ,9 0 4 ;

колеса

c  B iT d & o C o z  -  m 66 ( t g 2 3 .0 5 ° -  ^ > 2 0 ° )  .
С а *я 2  З Г  2 J T

ш 0 ,6 4 7 .

Коэффициент торцового перекрытия (см . [ i ] ,  форм.. (3 1 ))

-  £ 0 ,  + £ а г  "  ° . 9 0 4  ♦  0 ,6 4 7  -  1 ,5 5 .

Примечание. Согласно рекомендации [4] для прдаозубых 
передач £ ^ > 1 ,2 .

Коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных линий, 
при коэффициенте осевого перекрытия для пржозубой передачи 
S f i  -  0  (см . [ i ] ,  фор*. ( 2 6 ) ) .  е
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-у ^-~ -1»55 -  0,904. 
3

Условие контактной выносливости тихоходной ступени (см. [i] , 
условие (21)). ‘

(Г) .  7 7  7 -» / F t  К н  U t.-p + I 1
" r  L e  L »  L E Y  S WT d 1T u T. „

* 190 • 2,49 - 0 ,904-д /.15Д2 5 ' M -  ■
, V  80 • 112 4 ,7

I = 1109  МПа <  [C»H] r  = 1335 МПа.

Условие контактной выносливости передачи выполняется.

Примечание. В случае невыполнения условия контактной вынос
ливости рекомендации см.’ [i] , п. 2 .13 .

2 .14. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМОГО НАПРЯЖЕНИЯ ИЗГЖА
ПРИ РАСЧЕТЕ ЗУБЬЕВ НА ВЫНОСЛИВОСТЬ ПРИ ИЗГИБЕ

Предел выносливости зубьев шестерни и колеса при изгибе, 
соответствующий базовому числу циклов напряжений, до?я принятого 
по варианту V вида термообработки (цементация и закалка) 
согласно [4] , табл. 8 .9 , с . 168

& F€im iT  ZT= 750 МПа-
Примечание. В учебнике [4], табл. 8 .9 , с .  168 предел вы

носливости зубьев при изгибе, соответствующий базовому числу 
циклов напряжений, обозначен (Эро •

Коэффицис .т запаса прочности для принятого вида термообра
ботки (см. [4 ], табл. 8 .9 , с. 168)

S f it ~ Sf z t ~ S f  =
Базовое число циклов напряжений для стальных шестерни и 

колеса
п  = N piun ZT = 4 ■ 1С)б-

Действительное число циклов напряжений за расчетный срок 
службы передачи, (см. [i] , форм. (43)):

для шестерни
N K1T = 6 0 C n 1TL hJUF= 60 ■ I - 48 - 15000-0,77 -  33,3 • IO6 ;

для колеса
N K ZТ = 6 0 C f fZTL hjU f=  60  • I  • 10 • 15000 • 0 ,7 7  -  ,9  • IO6 ,

О
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где JUF = 0,77 п р и ^ - 9, т .к . Hi и Hz > 350 НВ (см. [I] , 
табл. П.7 приложения для типового режима нагружения № 2 согласно 
исходных данных).

Коэффициент долговечности У\ при ( cm. [ i ] ,  форм.
( 4 2 ) ) :

для шестерни 

Y n i t VN FP lm iT  = 9 / 4  • Ю6
/V«rrr V  3 3 ,3 - 106 

Так как Yn i t °  0,79 < I ,  принимаем

-  0,79. 

Yn i t “ I ;

для колеса

Ynzt -•2у /-
/Ур Л 'ст 2 г

N  к  2 Т V 44 I06
б.Э^ГО5

0,94.

Так как Yn z t  “ 4 X, принимаем Yn 2 t m *•

Примечание. Если > I ,  то следует проверить условие
YN 4  Y/vmax • w  Ул//па*см- [I] , п. 2 .14 . При У * > Улг та*прини
мают у * " У *  max-

Коэффициент, учитывающий влияние шероховатости переходной 
поверхности (при зубоф>реэеровании и шлифовании с /?н 4  40 мкм)

У/?"1-
Коэффициент, учитывающий размеры зубчатых колес (см. [I] , 

форм. (4 0 )):
шестерня
ух iT -  1,05 -  0,000125(У/г -  1,05 -  0,000125 • 112 -

1,04;

колесо

УХ 2Г= 1,05 *  0,000125б/2Г» 1,05 -  0,000125 - 528 -  0,98.

Коэффициент, учитывающий градиент напряжений и чувствитель
ность материала к концентрации напряжений (см. [ I] , форм. (41))

Yj - ж 1,082 -  0 ,1 7 2 ^  т т -  1,082 -  0,172 Ц  8  » 0,93.
Учитывая, что приводы цепных конвейеров обычно нереверсив

ны,принимаем при одностороннем приложении нагрузки коэффициент
Уа * I.



-  24 -

Тогда допускаемое напряжение изгиба на переходной поверх
ности зу б а , не вызывающее усталостного разрушения материала:

для шестерни

В Ч . Т  -  у »  у - , , ,  Иг'Ул .

Я Щ ~ Г  * 1 • 1 .0 4  • 0 ,9 3  - 1 -  484 МПа;
1 ,5

для колеса

L6 f],T--s ^ j ;f t ,‘r у.к„к-уА -
-  • 1 • 0 ,9 8  • 0 ,9 3  - I  -  456 МПа.

1 *5
2 .1 5 .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОЭФФИЦИЕНТА НАГРУЗКИ 

Коэффициент нагрузки при расчете зубьев на выносливость при изгибе 

^ F m^ F « L ^ F fi^ F V  .
Физический смысл коэффициентов Крл ,К р л  и K p v тот же, что и 

коэффициентов Кны. и K h v  (зд есь  индекс " F  "  обозначает, 
что эти коэффициенты используются при расчете зубьев на изгиб).

Т о гд а :

К р Л  “  I  для пржозубых передач;

K tгд - 1 ,1 5  для 0 ,7  (см . [ 4 ] ,  рис. 8 .1 5 ,  кривая IV ,
с .  130 при W, и Нг  >  350  Н В  )'.

Коэффициент ^  ,  учитывающий влияние вида зубчатой пере
дачи и модификации профиля зу б ь ев , согласно ГОСТ 21354-87  ре
комендуется для пржозубых передач:

а ) без модификации головки -  0 ,1 6 ;
б) с модификацией головки -  0 ,1 1 .

Принимаем (Гр -  0 ,1 1 ,  т .к .  у нас предусмотрена высотная 
модификация профиля зубьев (см. п. 2 . 4 ) .

Коэффициент -  8 ,2  для модуля (Пт -  8  мм и 9 -й  степени 
точности (см . [l] , табл. П .14 приложения).

Удельная окружная динамическая сила ( см. [i]  .форм. (4 7 ) )

и г р , - ( T p 9 o v  - у ^  . 0 , 1 1 -  8 . 2 -  о . г в у Ж " ' . .

-  2 ,0 8  Н/мм.
При этом, полученное значение USfv  “  2 ,0 8  Н/мм не превы

шает предельного значения (& p v  “  080 Н/мм (см. [l] , табл. П. 15 
приложения).
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Динамическая добавка (см. [l] , форм. v4&))

it.- • %-Sr-0̂
где д^т я 6гт "  ***•

По Щ , форм (*£>)

K FV -  I  ♦  \)F  “ 1 + ° .0 0 4  -  1 ,0 0 4 .

Окончательно

К р ш K F t k K F f i K F y, -  I * 1 ,1 5 *1 ,0 0 4  -  1 ,1 5 .

2 .1 6 .  ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ЗУБЬЕВ НА 'ВЫНОСЛИВОСТЬ ПРИ ИЗГИБЕ

Коэффициент, учитывающий ({орму зуба и концентрацию напряже

ний, принимают в зависимости от числа зубьев 2  и смещения исход
ного контура X по И ,  рис. 8 .2 0 ,  с . 140 или рассчитывают по 
формуле, предлагаемой Д.Н.Реиютовмм [з] , с .  169

y F S  -  3 ,4 7  ♦ 1 3 ,2 / 2  -  2 7 , 9 Х / 2  + 0 ,092)С 2 . ’

Воспользуемся последней формулой.
Т огда:
для шестерни

у F S f r -  3 .4 7  + I3 .2 / Z ,r -  2 7 ,9  X , / 2 ,г + 0 .0 9 2  Х 2  -

-  3 ,4 7  ♦ 13 ,2/ 14 -  2 7 ,9 -0 ,3 / 1 4  + 0 ,0 9 2  • 0 ,3 2  -

-  3 .8 2  ;

для колеса

Yf S 2T“ 3 »47 *  И ,2 / 2 а г  -  27 ,9Х г /Ла т + 0 ,0 9 2 Х а 2 -

-  3 ,4 7  ♦  13,2/66 -  2 7 ,9  • ( -0 ,3 )/ 6 б  «■ 0 ,0 9 3 - ( - 0 ,3 ) 2  -

-  3 ,8 1 .

Коэффициент, учитывающий наклон зуба длягрямоэубых пере
дач у »  ■ I .

Коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев для прямозубых 
передач Yg ■ 1 .
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Условие выносливости зубьев при изгибе (см. [ i ] , форм. (40)) 
для шестерни

б е л -  -  6 F tm  К ,г Yf s  IT -  - - - - -  - 1 , 1 5 - 3 , 8 2  -F iT  o 1Tm T f  I IT  8 5 - 8

= 2 9 2  МПа < [5Р]*Т- 484МПа;

для колеса

....... . & . . .

& гт ГП т K f  Yf s  z t
45125 

80 - 8
1 ,1 5 - 3 , 8 1  -

-  3 09 МПа < [б ”р ] г т  -  456 МПа.

2 .1 7 .  ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ НА К ГАКТНУЮ
ПРОЧНОСТЬ ПРИ ДЕЙСТВИИ МАКСИМАЛЬНОЙ НАГРУЗКИ

Предельное допускаемое контактное напряжение, не вызываю
щее остаточных деформаций или хрупкого разрушения поверхностно
го слоя, для зубьев, подвергнутых цементации или контурной за
калке (см. И  . п .2.17)

\ б н  т а х ]т  -  44 Н нас, -  44 - 59,5 -

-  2618 МПа ,

где НнКСз i t -Н нясэ  i t - Нняс3ш 59,5 (ем. п .2 .2 ) .
Условие контактной прочности передачи при действии макси

мальной нагрузки (при перегрузке) (см. [i] , форм. (55))

б,н max г

Тпуск
Т

б и т  1108-у ^ Г  -
-  1264 МПа < [ б  н тах[т -  2618 МПа,

■ 1,3 -  кратковременная перегрузка привода 
(см.исходные данные).

где
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2 .18 . ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ ПРИ ИЗГИБЕ 
МАКСИМАЛЬНОЙ НАГРУЗКОЙ

ь

Максимальное напряжение изгиба при кратковременной перегру
зке передачи:

для шестерни

б р т о х  it  = 6 p i T  - - ? —■■■ = 2 9 2 ’ 1,3 = 3 8 0  МПа;

для колеса

O p m a x z r  » — у-СК- “3 0 9  • 1,3 - 4 0 2  МПа.

Предельное допускаемое напряжение изгиба, не. Вызывающее 
остаточных деформаций или хрупкого излома зуба, принимают по 

[4] , табл. 8 .9 , с. 168) или при Н., и Hz > 350 НВ рассчиты
вают согласно [4] по формуле [ б  ртах] % 0 ,б б  $
где (5g -  предел, прочности материала, принимаемый по табл.1.

В нашем гримере для цементации и закалки по [4 ], табл. 8 .9 , 
с. 168 при твердости поверхности зубьев Н ■ 55 .. .6 3 /У/?С,для 
цементируемых сталей всех мЗрок Г<5ятах] = 1200 МПа.

Тогда

max] <т“ [б'я тах]гт“ [ б  F  max] » 1200 МПа.
При этом

6]rmax it  = Ъ80 МПа < j~6>f max\iT = 1200 МПа)

б р т а х г г  = 4 0 2  МПа < 05ятах]гт  = 1200 МПа.

Таким образом, для принятого варианта V -.термообра
ботки из рекомендуемых марок стали, приведенных в [ i ] , табл.П.5 
приложения (20Х, 20ХНМ2М, 18ХГТ, I2XH3A, 25ХГМ и др.) и исполь
зуемых при данном виде термообработки, принимаем окончательно 
для изготовления шестерни и колеса тихоходной ступени широко 
используемую при высоких нагрузках сталь 18ХГТ.
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3 . РАСЧЕТ ПРОМЕЖУТОЧНОЙ СТУПЕНИ

При расчете промежуточной ступени параметрам шестерни при
писываем индекс 1П, параметрам колеса -  2П. Промежуточная ступень 
является косозубой и состоит из шестерни с  числом зубьев Z , n  
и колеса с  числом зубьев Z z n  •

Расчет промежуточной косозубой ступени проводим в следую
щей последовательности.

П Р О Е К Т Н  Ы Я Р А С Ч Е Т

3 .1 .  ВЫБОР ТВЕРДОСТИ, ТЕРМИЧЕСКОЙ ОБРАБОТКИ И 
МАТЕРИАЛА ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

С целью унификации марок используем, л  сталей и видов термо
обработки, для промежуточной ступени используем тот же вариант 
термообработки и ту же марку стали, что и для тихоходной ступе
ни, а именно;

Т .о . колеса и шестерни -  одинаковые -  улучшение, цемента
ция и закалка;

твердость поверхности 5 6 . . . 6 3  H R C f  ;
для изготовления колеса и шестерни используем сталь 18ХГТ.

3 .2 .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОЭФФИЦИЕНТОВ ДОЛГОВЕЧНОСТИ 
ДНЯ ШЕСТЕРНИ И КОЛЕСА

Действительное число циклов напряжений за  расчетный срок 
службы L /t передачи (ем. [ l ] ,  форм. ( 3 ) ) :

шестерня

N K i „  .  6 0 С П , „ Ц  JU H т 6 0 *1 '2 2 2 *1 5 0 0 0 '0 ,6 3  -  1 2 5 ,9*Ю 6 ;

колесо

А/кгп- 6 0 Cnin L hJU„ ш 60- 1- 4 8 -1 5 0 0 0 -0 ,6 3  -  27 ,2 *1 0 ® , 

где П1П -  Пg  ш 222мин- 1 ; П2П = .  4 8  мин- 1 .

Предел контактной выносливости поверхности зу б ь ев , соответ- 
ствующийГбазовпму числу циклов напряжений, для шестерни и коле
са  остался таким же, как и для тихоходной ступени (с м .п .2 .2 ) ,  
т .е .

&н(йп т “ 6 #  fim tn  *  1369 МПа.
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. Прежним осталось и базовое число циклов напряжений для 
шестерни и колеса (см .п . 2 . 2 ) :

Мн-Сстт  • Н н & т г п ш 1 4 5 ,2  ■ 10®.

Так как получилось N H(im > 120 • 10®, то принимаем 

^ n iin \  in  “  N h -1 'м 2Пш 1 2 0 ' 10®.

Коэффициент долговечности:

шестерня ( т .к .  М кт  » 125,9-10®  >  Мн-Рйтп » 1 2 0 -  10®, 

то согласно [I] , форм . ( 5 ) ) :

10®
•N in

_ 2 0  / N H£im in  ' и 20  / l20 - I 

~ V  | М ул у  125 .9 -
* 1 >  0 ,7 5 ;

колесо ( т . к . N k z/7“ 27 ,2 -1 0 ®  < 
то согласно [Я , форм. (4))

I0 5

N н € 1т г п  т 120-10® ,

V  6  Г Ш Ш Г  6  fiZ Q -1 0 6  ' .  7
А * 2 / 7 “ Д /  Д/Х 2Я  ~ \ 2 7 ,2 - Ю 6 ~  ’ 3

где 2 /v/пох" 1 *8  -  при цементации зубьев.

3 .3 ’. ПРЕДВАРИТЕЛЬНОЕ' ОПРЕДЕЛЕНИИ ДОПУСКАЕМОГО 
КОНТАКТНОГО НАПРЯЖЕНИЯ

Шэстерня
0 9  Q н Z im in  L m n  _ 1369 • I

Колесо,
5///л " 1|2

6 * н2йп ш

1027 МП*.

$//2/7
0 ,9  I .369 :  1 . 3  .  1335 МПа,

1 ,2

где Sum  mS m n m 1»2 (как и для тихоходной ступени, см .п .2 .2 ) .

Предварительная величина расчетного допускаемого контакт
ного напряжения для косозубой промежуточной ступени согласно 
формулы (6 ) [i] :

j(5w]/T -  0,45 ([6н]<л ♦ 05н]г/т ) ■ 0,45 (1027 + 1335) -  
« 1063 МПа.

При этом

[6"н]/Ш.'л т [бн]у/7 -  1027 МПа;
1 ,25 {(3«]/nui -  1 .25- 1027 -  1284 МПа.



Согласно условию (7 ) [i] расчетная величина [б"н] п  
не должна быть меньше 05н ]тй т и больше 1 ,2 5  Ё5н]/»й>
Условие (7 )  [ i]  выполнено.

3 .4 .  ПРЕДВАРИТЕЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ 
РАЗМЕРОВ ЗУБЧАТЫХ'КОЛЕС

' • / '
С целью обеспечения одновременного погружения колес (а  не ше

стерен) промежуточной и тихоходной ступеней в масляную ванну на 
рекомендуемую величину, согласно рекомендации М.Н.Иванова [4] 
делительный диаметр колеса промежуточной ступени должен находить
ся  в диапазоне

d Zn m ( 0 , 7 . . . 0 , 9  )C/ZT  “ ( 0 , 7 . . . 0 , 9  ) 528 -  3 6 9 ,6 . .  .4 2 2 ,4  мм.

Принимаем d zn  »  370 мм.

Тогда делительный диаметр шестерни

» 8 0 ,4 3  мм.
1П U n  4 ,6

/ ч
Принимаем Q in  « 80 мм.

Межосевое расстояние

a w n -  d<n_ ± d 2J L  .  370 + 80 .  .  2 2 5 м м .

По ряду R a 4 0 ( см. [I ]  , табл. П. 10 приложения) принимаем 
ближайшее значение Clv in m 220  мм.

По [i] , табл. П .8 приложения для несимметричного располо
жения зубчатых колес и и H z  > 350 НВ принимаем коэффи
циенты T/^Q » 0 ,2  и 'Y sd  max*  0 , в .

Тогда ширина венца колеса

&2П я. ~^6а ^ « т ш 0 ,2 •  2 2 0  ш 4 4  мм.

По ряду /?а 4-0 принимаем А» п ш 4 5  мм.

Ширина венца шестерни

&<ffj ж ^ 2 п + (5 . • • ТО).мм* *  4 5  +■ 5  *  50  мм.

Рабочая ширина венца шестерни промежуточной ступени

-  .31 -

' &хгп “ &гп “ •***•
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Проверим условие

"Yed я dtn  ^  “V td  тал i

V i d m - g - -  0 ,5 6  <  Yedm ax * ° - 8 '

Нормальный модуль зацепления при Нщ и H zn  ^  4 5  HRC3 

т п„ш  ( 0 ,0 1 6 . . . 0 ,0 3 1 5 ) a vm ш ( 0 ,0 1 6 . . .0 ,0 3 1 5 )  220  -  

■ Зу5«» *6 )9  мм*

По й  , табл. П .9 приложения принимаем ГПппт 4  мм.

Согласно [4] , с .  146 зададимся коэффициентом осевого пере

крытия S j i m
Тогда угол наклона линии зуба на делительном цилиндре

Ji> ш a rc sin  sin ?»14’ 4 ' -
Own 4 5

• 1 9 ,5 6 8 5 ° , г

ч о находится в рекомендуемых пределах J 3  «  8 . .  .2 2 ° .

Число зубьев шестерни

,  2  Р о т  COSJ5 И 2 -  220  СОД 1 9 .5 6 6 5 ° ,  м  5
(и п  + D  т „„  ( 4 ,6  + I )  4

Принимаем Е / л «  19 .

При этом Z//7 -  19 >  Z /ят/л" 1 8 .

где 2 - 1  min ■ 18  -  из условия уменьшения шума и отсутствия 
V  подрезания зубьев.

Число зубьев колеса

Ъ 1Пи „  -  1 9 *  4 , 6  -  8 7 ,4 .

Принимаем Z 2/7“ 87 .
Фактическое передаточное число промежуточной ступени

Примечание. Отклонение (7Я. *  от (7л должно составлять 
не более 4  Ж, т . е .  .

д и -  .  100 4  [ л и ]  -  4  %.
SAP
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Уточняем значения угла f i  :

COS f i  • ?'>ГГ>пп .  ( J ?  ♦ Щ ) .  0 .9 6 3 6 .
J  Z O w  2 - 2 2 0

f i  -  15,5066°,
что также находится в рекомендуемых пределах ( f i  -  8 . . . 2 2 ° ) .  

Диаметры делительные:

/Упп 2.1П 4  ■ 19
CO S f i 0 ,9 6 3 6

7 8 ,8 7 1  мм;

± „  -  -  361 ,1 4 6  мм;
г п  CflS f i  0 ,9 6 3 6

проверка: 7 8 ,8 7 1  *  3 6 1 ,1 4 6 _  ,  22 0 ,0 0 6 5  г
^ 2

2 2 0  мм.
Примечание. С  б о л ь ш ей  точност ью a w будет  при cosfi^O ,963636. 
Диаметры вершин зубьев:

CiQffl ж ^ 2 ■  7 8 ,8 7 1  • + 2 - 4  ■ 8 6 ,8 7 1  мм;

-  С/ЛП *■ 2  т пп  -  3 6 1 ,1 4 6  + 2 - 4  -  3 6 9 ,1 4 6  мм. 

Диаметры впадин зубьев:

d f  т  -  ~ 2 ,5  77/1я -  7 8 ,8 7 1  -  2 , 5 -  4О^г/7- Огл -  г,Ъ т „п ш 361,146 -  2,5-4 
Окончательно уточняем коэффициент :

У м  - IT T  - ^ 7  - »•* < Vi**,* in 7 8 ,8 7 1

6 8 ,8 7 1  мм;

• 3 5 1 ,1 4 6  мм.

0, 8.

П Р О В Е Р О Ч Н Ы Й  Р А С Ч Е Т

3 .5 .  ВЫБОР СПОСОБА ПОЛУЧЕНИЯ ЗАГОТОВОК ЗУБЧАТЫХ'КОЛКО 
И ПРОВЕРКА ИХ ПРИРОДНОСТИ

В нашем примере для мелкосерийного производства шестерне 
промежуточной ступени предполагаем вытачивать из круглого про
ката ( т .к .  d a m m 8 6 ,8 7 1  мм <  200 мм), а  заготовку колеса 
получать ковкой в односторонних штампах { т .к .  „ •  3 6 9 ,1 4 6  мм<
<  600  мм).
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Диаметр заготовки шестерни

D i a  я d a tn  *■ 6  мм • 8 6 ,8 7 1  ♦ 6  -  9 2 ,8 7 1  мм.

По [ i j ,  табл. П.6 приложения для принятого вида термообра
ботки В  предя 200  мм.

Заготовка шесторни подходит, т .к .  выполняется условие

B^qz я 9 2 ,8 7 1  мм - ^  В  п ред  "  200 мм.

Для колеса:

толщина заготовки диска

С jo e  “ ■ 0 , 5 ’ 4 5  -  2 2 ,5  мм;

толщина заготовки обода

S 3а г  "  8  т пп ■ 8  • 4  ■ 32 мм.

Для наибольшей из полученных величин S i a z  “ 32  мм прове
ряем условие пригодности заготовки колеса

5  з а г  -  32  мм <  S n p e d  и 125 м,<» 

где £ п „ед  -  см. [ l ]  , табл. П.6 приложения.

3 .6 .  бПРВДУШШЕ СТЫ1ЫШ ТОЧНОСТИ ПЕРЕДАЧИ

Окружная скорость зубчатых колес

v . S . d iS..Sje. . 3,14 -78,871 • 222 . 092 ц/с<
6 0  • 1 0 *  6 0  • 10*

По [ i ]  , табл. 11.11 приложения выбираем для цилиндрических 
непрямоэубых Зубчатых колес 9-ю степень точности.3.7. 011редаш1ИЕ сил, деистоущях в косозубом ЗАЦЕПЛЕНИИ ПРОМЕЖУТОЧНОЙ СТУПЕНИ

Окружная сила на делительном цилиндре в торцовом сечении 

г  ш 2 - 1 0 ЪТ т  .  2  • 103- 564
F * d in

где Tin -  Tjr -  564 Н-м. 

Радиальная сила
г  с  t 9 o iГ Г  " F t  Cg$  £  *

7 8 .8 7 1

14302 t S  2Q0 . 
0 ,9 6 3 6

14302 H,

5402 К.
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Осевая сила

Fa -  F t tg .  o t -  14302 t£  15 ,5 0 6 5 ° -  3968 H.

3 .8 .  ОКОНЧАТЕЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМОГО КОНТАКТНОГО 
НАПРЯЖЕНИЯ ПРИ ПРОВЕРОЧНОМ РАСЧЕТЕ НА КОНТАКТНУЮ 
ВЫНОСЛИВОСТЬ

По [ i ] ,  п. 2 . I I  принимаем:

R a  -  3 ,2  мкм для 9-й  степени точности;
» 0 ,9  при Ra » 3 ,2  мкм;

Z y  *  I  ПРИ V <  5  м/с.

При этом:

1П “ ^ -R Z n  Ш̂ -Я я ZVinmZvg/l" Zv ш I .

Окончательно:

для шестерниП _ т  Z  ы  in  - г —* 1369 *1 л в . т
-------------- S , „  —  0 ,9  1

1027 МПа;

для колеса

Г/£? Т 6 n ( i m 2 n  Z / V Z n  -у  - у  1369* 1.3 Пй. т  _
L ° » V  S h m  £ * г п 1 „ п I f 2  , 0 ’9 1  

-  1335 МПа.

Таким образом,величины [(Эн]*/! и [ б н ] 2 л  остались преж
ними (см .п . 3 .0 '. . Соответственно о стается  прежней и расчетная 
величина доny i \иого контактного напряжения [ б н ] п ~  W 63 МПа.

.9 .  ОШ , ШЕНИЕ КОЭФФИЦИЕНТА НАГРУЗКИ

коэффициенты:

И.цы -  1 ,1 3  -  см. [l] , табл. П.12 приложения;

К ц я  -  1 ,0 7  -  см. [ 4 ] ,  рис. 8 .1 5  , кривая IV ДЛ*'У^</“ 0 ,5 7  

при Hi и Нл  >  350 НВ;

сГн  « 0 ,0 4  -  см. [i] , табл. П. 13 приложения для косах зубь
ев при Н1 и //д-> 3 5 0  НВ;

Q 0 « 8 ,2  -  см. [ i ]  , табл. П. 14 приложения.
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По [ i ] , форм. (20)

o V  д / | ^ -  -  0 .0 4 -  8 , 2 -  0 , 9 2 - у ^ Г -  2 ,0 9  Н/мм.

При этом:

UTHV • 2 ,0 9  Н/мм <  W hvпред -  880 Н/мм,

где Ц/ hv пред -  см. И , табл. П .15 приложения.

По [i] , форм.. (19)о  (&ну Вул  2.09- 45 
vw ц.”-'— ?_у. .  0 ,0 0 7 . 

14302F t
Do [i] , 4орм. (18)

K HV .  1 +  })н  -  I  + 0 ,0 0 7  -  1 ,0 0 7 .

Тогда окончательно коэффициент нагрузки Кн  :

к „  -  К Нв,  К н р К н у ш  1 ,1 3 -  1 ,0 7 -  1 ,0 0 7  -  1 ,2 2 .

ЗЛ О . ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ 1ЛРЕДАЧИ 
НА КОНТАКТНУЮ ВЫНОСЛИВОСТЬ

Коэффициент Z E  •  190 -  для стальных зубчатых колес.

По [ I ] , форм. (23)

О Ц  . а г с - Ь  - ~ 9 --г^  ш а г е  i a  -  2 0 ,6 9 4 1 ° .г Ъ cos f i  *  0,9636
Так как коэффициенты смещения + Хг я  ■ 0 ,  то 

сь -£ ч г ш o t  “  2 0 ,6 9 4 1 ° .

По [ij , форм. (24)

f i b  ш аге sC n (S in jS -C O S  2 0 ° ) -o / rs w (S tf f  1 5 ,5 0 6 5 °  х

х 0 ,9 3 9 7 ) -  1 4 , 5 5 0 1 °.

По [ i ] ,  форм. (2 2 )

7  -  — I—  ■, ___ I_____- / g cyI4 ,550I°r ,
4 -Н  COSctt  V tgcLfre COS 20 ,6941 '* y  tg. 2 0 ,6 9 4 1 °

■ 2 ,4 2 .
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По [ i ] ,  форм. (30)

SiTт „ п 3 .1 4  • 4
S in  f i S in  15 .5 0 6 5 ° 

0 ,9 6 .

4 6 ,9 8  мм.По jlj i форм. (2 9 )п р и $ *«  ■ 45  мм

c  _ 4 5
4 *  P *  4 6 ,9 8

Для промежуточной ступени без смещения при J& <  * .J°  
по [ i ] , форм. (3 6 )

£ ^ . [ 1 , 8 8 - 3 . 2  .  '

ш  f l . e e  -  3 ,2  ( - i -  +  - 1 —  )1 • 0 ,9 6 3 6  -  1 ,6 1 .
L 19 07 J

Так как £ у з < 1 ,  то согласно [ i ] , форм. (27)7  / ( * - £ « ? ( * - € » )  . /(4 -  1,61)(1 -0 ,9 6 )  ,0 .9 6 '
V 3 и  V 3

-  0 ,7 9 .
Тогда условие контактной выносливости промежуточной сту

пени (см . [ i ] ,  условие (2 1 ) )  _________________________

190 • 2 ,4 2  • 0 ,7 9 -« /1^302. ; 1 ,2 2 . . ± А ± Л  
V  4 5  * 7 8 ,8 7 1  4 ,6

i J n .v + l  _  
Un.<p

-  889 МПа <

<  & н ] п  -  1063 МПа.

Условие контактной выносливости выполняется.

З .П .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМОГО НАПРЯЖЕНИЯ ИЗГИБА 
ПРИ РАСЧЕТЕ ЗУБЬиВ НА ВЫНОСЛШОСТЬ ПРИ ИЗГИБЕ

По аналогии с  тихоходной ступе: ь о  (см .п . 2 .1 4 )  для 
рассчитываемой промежуточной ступени принимаем:

( 5 р € ш т  -  ^ F t i m z n  -  750  МПа -  см. [ 4 ] ,  таб л .8 . 9 , с . 163. 

S p i n  “  I » 5  - с м .  { 4 ] ,  табл. 8 .9 ,  с . 168.

n f & 'т т -  Nf SCm гп “  4  • гФ.
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Действительное число циклов напряжений за  расчетный срок 
службы передачи (см. [i] , форм. ( 4 3 ) ) :  

для шестерни

NKin -  60CninLh jUF .  60 -I-222-15000-0,77 -  I53,e-I06 ; 
для колеса

NKin~ 6 0 C n z n L h J J - F  -  6 0 -1 -4 8 -1 5 0 0 0 -0 ,7 7  -  3 3 ,3 -W 6 , 

TAejU/r -  0 ,7 7  -  cm. n. 2 .1 4 .

Коэффициенты долговечности (с м .п .2 .1 4 ) :
для шестерни /______________7 <-------------- т

N f  € ш  in  9  ш о 67 .
у  153 ,8 -1 0 ^

для шестерни

У.» ■ V N K m

Так как YaA//7 “ ^  пРи»има0М Y/Vf/l “ I»

для колеса

V  .  х /  N f j i nn n  1 . 9  .  о 79 ,
V  А б с г я  \ 3 3 ,3 - 1 0 б

Так как Ул/гп » 0 ,7 9  <  I ,  принимаем У ^г/т" *• 
Коэффициент ■ I .
Коэффициент (см. [1] .форм. ( 4 0 ) ) :
для шестерни

У Х1П-  1 ,0 5  -  0 ,0 0 0 1 2 5  Оуп -  1 .0 5  -  0 ,0 0 0 1 2 5  - 7 8 ,8 7 1  -  

-  1 ,0 4 ;

для колеса

У Х2П-  1 ,0 5  -  0 ,0 0 0 1 2 5  d zn  -  1 ,0 5  -  0 ,0 0 0 1 2 5  - 3 6 1 ,1 4 6  -  

-  I.
Коэффициент У /  (см. [ i ] , форм. (4 1 )):

Y f -  1 ,0 8 2  -  0 , m £ g . m n n .  1 ,0 8 2  -  0 ,I7 2 < S ?4  -  0 ,9 8 .

Учитывая, что приводы цепных конвейеров обычно иереверсивнь 
принимаем при одностороннем приложении нагрузки коэффициент

Уа- I-
Тогда допускаемое напряжение изгиба на переходной поверхно

сти зуб а , не вызывающее усталостного разрушения материала:
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для шестерни

Г Х  1 Q p d im in  Ум 1П  \ / \/ ,ч/ V,
] p F ] i n --------------------------------- Уд Y x i f l  УсГ У л  =

-  .?5° ' 1 . 1 • 1 , 0 4  • 0 , 9 8  - 1 - 5 1 0  МПа:
1 , 5

для колеса

IX  1 _ ftp  dim 2П Уыгп \/ w . ,
I P ' Ь ---------------- ^ ----------У н  У х  2/7 УсГ Уа =

-  7-5 0 ' 1 . I  • 1 • 0 ,9 8  • I  -  490 МПа.
1 , 5

3 .1 2 .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОЭФФИЦИЕНТА НАГРУЗКИ 

Принимаем:

K f c h .  ■ 1 , 3 5  для V -  0 , 9 2  м/с и 9 -й  степени точности 
(см. [ i ] , табл. П. 1 2  приложения);

K . F Л  -  1 , 1  ДЛЯ ' Y s d ’1 0 , 5 7  ( см-[4 ]« рис. в. 1 5 , кривая J V  , 
с. 130  при H i  и H z  >  З Й  НВ);

( Г р  -  0 , 0 6  -  для косозубых передач;

д 0 -  8 , 2  -  для модуля /77„ „ «  4  и 9 -й  степени точности (см. [ l ] , 
табл. П. 1 4  приложения).

По [i] , форм. (4 7 ) _______ '

1 г«  ■ уу Г Г Г -  °-°6 • e -2 - y W  ■
-  3 ,1 3  Н/мм.

||| . этом

( М : ч  -  3 . 1 3 'Н/мм < L V p \ j п р е д  -  8 8 0  Н/мм,

ще W f * '  е д  -  8 8 0  Н/мм -  см. М  , табл. И. 1 5  приложения.

Но [ l | , форм. (4 6 )
> ')  USfv ву/п я 3.13 • 45 = о 01

с “ Ft  “ 14302
По [1]  , ,{о рм. (4 5 )

К р Ч -  I  * ) ) р т I  + 0 , 0 1  - 1 , 0 1 .
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Тогда,, .окончательно коэффициент нагрузки K F  : 

K F  -  K F A K FfiKFV~ 1,35 • 1,1 • 1,01 -  1,50.
3 .1 3 .  ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ЗУБЬЕВ НА ВЫНОСЛИВОСТЬ 

) 1 ПРИ ИЗГИБЕ

Эквивалентное число зубьев:

шестерни

Z  -  Z in  ... 19
Vin c o s 3f> 0 ,9 6 3 6 я

колеса

21

7 г, Zzn- ш 
COS’j i

87
0 ,9 6 3 б э

-  9 7 .

По [з] , с .  169 при коэффициентах смещения Х/я Хгя-  0 :

Ур$1Пя  3 . 47 + -=£^п ж 3 »47 + 4 ,1 0 ;У«ЛЯ- 3,47 ♦ J S j ? -  3,47 ♦ Ш  = 3 ,6 !. Г
По й ,  форм. ( 5 2 ) :

»  “  1 -  4 а  ш 1 -  ° * 9 6 ’ ж о -8 8  >  ° * 7  .

где S f i -  Р .в б  -  см .п . 3 .1 0 .

По [ I ] ,  форм. (53) при E f i < l  

У£ .  0 ,2  + М -  ш 0 ,2  + - 2 * | -  -  0 ,7 0 ,
СоС 1 ,6 1

где -  i.,6 1  -  см. п. 3 .1 0 .

Условие выносливости зубьев при изгибе (см . [ l ] , форм.(4 8 ))  

для шестерни

^г,п " btnmnn Кр Yfs т Yfi Ye -
"  1 ,5  - 4 ,1 0  - 0 ,8 8  - 0 ,7  -  271 МПа <

50> 4

<  $ р ] т  -  510 МПа;
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для колеса

б 1 % 7 ' Г к р У'Г52ПУ * У * =

.  U M .  1 ,5  - 3 ,6 1 - 0 ,8 8  0 ,7  -  2 6 5  МПд <
4 5 - 4

<  490  МПа.

3 .1 4 .  ПРОВЕРОЧНОЙ РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ НА КОНТАКТНУЮ 
ПРОЧНОСТЬ ПРИ ДЕЙСТВИИ МАКСИМАЛЬНОЙ НАГРУЗКИ

Как и для тихоходной ступени (см. п. 2 .1 7 )

[ б * т 0 х ]л -  261 8  МПа.

Тогда по [ i ] ,  форм. (55)

6 #  max п “  п 8в? д / l ,3  -

-  1014 МПа <  [б /ш а * ] /»  -  2618 МПа, 
т

где - р *  «  1 ,3  -  см. исходные данные..

Условие контактной прочности передачи при действии макси
мальной нагрузки выполняется.

3 .1 5 .  ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ ПРИ ЮГ ИВЕ 
МАКСИМАЛЬНОЙ НАГРУЗКОЙ

Как и для тихоходной ступени (см . п .2 .1 8 ){б*ртах]<п * [бя/ла*]*,,» [ б я т а х ]  * 1200 МПа.
Тогда условие прочности при изгибе максимальной нагрузкой: 
для шестерни

б р ю х  т ш 6 F t „  271 • 1 ,3  -  3 5 2  МПа <

<  jS p / n a x jm - 1200 МПа;

для колеса

6 5 - 1 , 3  -  345  МПа <

<  E > m a x ]z n - 1200 МПа.
Таким образом, принятые для промежуточной ступени сталь 

18ХГТ и термообработка по варианту Jr  (см .п .3 .1 )  подходят.



424 . ВЫБОР (Ж ОДЫ  СМАЗКИ РЕДУКТОРАДля проектируемого редуктора используем картерную систему «аэывания (окунанием зубчатых колес • масло, залитое в корпус).Рекомендации различных авторов относительно глубины погружения а масло цилиндрических колес см, [i] п . 4 .Рассмотрим предварительно без учета размеров быстроходной ступени возможную глубину погружения h T колеса тихоходной ступени в случае погружения колеса промежуточной ступени на рекомендуемую глубину Нп  (см. рис. 3 ) .Если ориентироваться на рекомендации Д.Н.Решетова [3] ,  который считает, что колеса ступеней следует погружать на глубину 4 . . . 5  модулей, то рекомендуемая величина глубины погружения промежуточной ступени составит
Н„  -  ( 4 . . . 5 )Ш„п ш ( 4 , . , 8 )  4 -  1 6 .. .2 0  мм.

Рис. 3



-  43 -Примем h n  -  18 мм.Тогда глубина погружения колеса тйсоходной ступени, при по гружении колеса промежуточной ступени на рекомендуемую глубиьу 
h n “  18 мм, состаеит (см. рис. 3)

Максимально допустимая глубина погружения колеса тихоходно’! ступени по даниьм Д.Н.Рошетова [3] составляет
Таким образом

h y  я  103 мм ^ h y , т ак  ■ 100 мм.Примечание. В дальнейшем при выполнении чертежей в обязательном порядке следует проверить, чтобы при глубине погружения 
h r - т ак  “  мм нв оказание^ погруженной в масло подшипники тихоходного вала редуктора.Выполненные расчеты показывают, что погружение в масло колеса промежуточной ступени допустимо и на большую глубину, чем 
h n « 18 мм, т . е .  до такой величины, пока глубина погружения колеса тихоходной ступени не превысит hy.maKm 180 мм.Относительно смазывания быстроходной ступени редуктора необходимо иметь в виду следующее.Если окружная скорость колеса промежуточной ступен.“V  ^  I  м /с, то масло, увлекаемое эубьяли, будет разбрызгиваться при такой скорости, обеспечивая тем самым смазывание быстроходной ступени за счет образовавшегося внутри корпуса масляного тумана. В данном случае колесо быстроходной ступени не погружают в масло и расчет этой ступени производят без учета размеров зубчатых колес промежуточной и тихоходной ступеней.При окружной скорости колеса промежуточной ступени V <  I  м/с требуется также погружение а масло и колеса быстроходной ступени с целью ее смазывания, Однако если погружение колеса быстроходной ступени повлечет за собой погружение в масло колеса тихоходной ступени на глубину, превышающую h T, m a t  (н нашем случае hy , ,» ■  180 мм),  это приведет к увеличению потерь мощ
ности на перемешивание масла и даже к погружению подшипников, что нгУ пустимо. Ь таком случ ае  колесо быстроходной ступени не погружв-

-  18 ♦ ( _  369, 146 j .  ЮЗ мм
О Ог г
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кп в масло, а  располагают его выше уровня масла в ванне. С целью 
смазывания быстроходной ступени используют тогда полимерное сма
зочное зубчатое колесо, свободно вращающееся на оси (рис. 3 ) .  
Смазочное колесо входит в зацепление с колесом быстроходной сту
пени, а своей нижней частью погружается а масло, залитое в корпус. 
Констоуктивное исполнение установки смазочного зубчатого колеса 
см. [5] , рис. 3 . 1 ,  с . 300 или £?] , рис. 1 4 . 3 6 , с . 4 4 3 . Следует от
метить, что ширину смазочного колеса принимают примерно на 3 0  % 
меньше ширины сцепляющегося с ним зубчатого колеса.

5 . РАСЧЕТ БЫСТРОХОДОЙ СТУПЕНИ

При расчете быстроходной ступени параметрам шестерни приписы
ваем индекс 1Б, а  параметрам колеса -  2В . Быстроходная ступень яв
ляется  косозубой и состоит из шестерни с числом зубьев 2 fe  и 
колеса с числом зубьев 2 2 б . .

Так как окружная скорость колеса промежуточной «"/пени V  «
=» 0 ,9 2  м/с (см .п . 3 . 6 ) ,  что меньше I  м/с, смазывание быстроходной 
ступени не обеспечивается з а  счет разбрызгивания масла. Предусма
триваем для смазывания быстроходной ступени ус >  овху полимерного 
смазочного зубчатого колеса, зацепляющегося с колесом быстроходной 
ступени (см .р и с.3 ) .

Тогда расчет- быстроходной ступени проводим без учета уже из
вестных размеров зубчатых колес промежуточной и тихоходной ступеней.

С целью унификации видов термообработки и применяемого матери
ала для изготовления быстроходной ступени предусматриваем тот же 
вариант термообработки (вар иан ту ) и ту же марку стали для шесте
рни и колеса (сталь 18ХГТ), что и для промежуточной и тихоходной 
ступеней.

Расчет косоэубой быстроходной ступени в данном случае реко
мендуется приводить в такой же последовательности, в какой выпол
нялся расчет тихоходной косозубой ступени соосного редуктора
(см. fl]  , п .2 ) .
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П Р И Л О Ж Е Н И Е  
Д.^ Ч .М Д . РПрямозубая цилиндрическая передача внешнего зацепления ( f f | « 3 w ;  2 ,« * 22; 2 а •  55) должна быть выполнена со стандартным можосевым расстоянием (7W по ряду R q  40 (ГОСТ 6630-09).Р е ш е н и еОпределяем предварительно межосовое расстояние

а' ш а  » & J.SL  - т (,г г, ,,+А?_ - 
w 2  2■ ^  -  115,5 tai .По [ i ] ,  табл. П .10 приложи,iw принимаем по ряду R a4Q  ближайшее большее межосовое расстояние <7W«  120 т .Определяем коэффициент .воспринимаемого смещения

и  .  0 ^ 0  « 2 z ^ 0 £ m J l L ± l i l  .  I 8 P -  1,60.
<r т  т  3

Находим величину

M i L  .  I f i g L J a S  .  1 9 .5  , 
z c  7 7

где Z c -  Z ,  «• Z 2 «  22  *  55 -  77  -  суммарное число зубьев шестерни
и колеся.

По [ 3 ] ,  р и с ., 1 0 .1 7 , б ,  с . 173 или [ 7 ] ,  р и с.4 .1 5 ,  с .1 2 1  для 

IOOOU_ „  i 9 f5  находим значение величиныIP Q Q A i' .  2,55
z c

и определяем коэффициент уравнительного смещения

л и  • 2 i 5̂ -Z 9 . .  L .& : 77 у  о ,20.
У 1000 1000

Определяем суммарный коэффициент смещения 

* Z  т У- *  Д У ■ *« 5  0 ,2 0  *  1 ,7 0 .



Определяем коэффициенты смещения X , и Хг  :

Ху « 0 ,5  Гх^г -  ~~  ~ ^ / ( Xz  -  д  и  )1 в 
L Z2 + Z , У J

с  0 ,5  [ l , 7  -  ~ ~  <1,7 -  0 ,2 ) ]  -  0 ,5 3 ;

Х2 « Х г - Х у  =■ 1 ,7 0  -  0 ,5 3  м 1 ,1 7 .

Производим проверку межосевого расстояния по вычисленным 
значениям коэффициентов суммарного X z и уравнительного Д у . 
смещений

а „  -  < i x z - д у ) т  « + 1 ,7  _ о ,2 ) з »

«  '120 мм, 1
что соответствует ранее принятому по ряду R a  стандартному зна
чению 0 ,W.” I2 0 мм.

Определяем основные параметры передачи.

Диаметр* делительные:

С/1 в ,77Z , в 3 • 22 в 66 мм;

0 ^  ш m z z  в  3 -5 5  в  165 мм.

Диаметры начальные:

d Wi »0<у + < -  -  ^  ■ )</, «  66  + ■1-»5-  ) 66  -  6 8 ,571  мм;
1 Z , + Z* 2 2 + 5 5

-  O', + < )*/ , .  165 + ) 165 .  171 ,429  мм.
*  Яу + Z a *  2 2 + 5 5

Делительное межосевое расстояние

Q х d t _ ± d z _ ж 66 , + 165 я П 5  5 
2 2 

Межосевое расстояние

Я = = 68,57It m Vi42? „ I20
2 2

Диаметры вершин зубьев:

О̂оу -  С/, + 2  ( I  + Ху -  Д Jt )л? в 66  + 2 ( I  + 0 ,5 3  -  0 .2 )  3 .

-  7 3 ,9 8 0  мм;
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d QZ-  с /2 *  2 ( I  -»-Хг -  )m  ш I6 o  2 ( I  + 1 ,1 7  -  0 ,2 )  3 -

-  176 ,820  мм.

Диаметры впадин зубьев:

df i  • d 1 - 2 ( 1 ,2 5  - X , ) m  ,  66 -  2 (1 ,2 5  -  0 ,5 3 )  3  .  6 1 ,6 8 0  мм;

df z - d z -  2  (1 ,2 5  - X 2 )/T? я  165 -  2  (1 ,2 5  -  1 . 17) 3  -  1 6 4 ,5 2 0  мм. 

Угол зацепления

с * / * -  arc cost a  C0J  ) -  a r c  cog  ( H5|5 cog 20°-, и
О »  

2 5 ,2 5 ° ,

120

где o(.t  -  угол профиля производящей рейки в торцовом сечении;
для прямозубых передач o tt  *  ос »  2 0 ° ,  здесь оС. -  угол 
профиля исходного контура.

Диаметры основные:

c /g ,  = COS oCt  ш 66 COS 2 0 ° > 6 2 ,0 2 0  мм;

d g z ~ d z  COS<<t -  1 6 5 CW 2 0 ° .  155 ,0 4 9  мм.

Углы профиля зуби в точках на окружностях вершин:

оС о/ -a r c COS <t"— • arc cog  -  33,04°;
/о, 7 3 ,9 8 0

-  гв.73”.

Составляющие коэффициента торцового перекрытия:

С Z < ( t £ ' ' tg cC tw ) 22 t t s  3 3 .0 4 °  -  t g  2 5 .2 5 ° )  
C-O i- z J r  -  о 5Г2

0,626;

, _ _  55 ( f o  2 8 ,7 3 °  - & 2 5 . 2 5 ° )
’ 0 1 "  2 JT  2 J T

-  0 ,6 7 0 .

. 1Г • Н'ицтщт годового перекрытия

<l .з -  £ o ,  + <fo« • ° - f’26  + 670  = I ' 296 >  X' 2
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