РАСЧЕТ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ПРЯМОЗУБОЙ ПЕРЕДАЧИ
1 Расчет цилиндрических прямозубых колес по контактным напряжениям.
2 Расчет прямозубых колес по напряжениям изгиба.
3 Силы, действующие в прямозубой передачи, и давление на опоры.
1 Расчет цилиндрических прямозубых колес по контактным напряжениям.
Этот расчет выполняется с целью предохранения от разрушения рабочих поверхностей зубьев вследствие возникновения повторных контактных напряжений. В основу расчета зубьев на выносливость и по контактным напряжениям положена теория статистически сжатых тел, разработанная Герцем и развитая Н.М. Беляевым (Рис. 59).

В соответствии с этой теорией Герцена - Беляева наибольшие контактные напряжения, возникающие на поверхности двух сжатых цилиндров:
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где F
[image: image4.wmf]H

-нормальная сила, Н;
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- приведенный модуль упругости, Н/мм
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;
γ- коэффициент Пауссона;

b- ширина цилиндров, мм;
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- приведенный радиус кривизны, мм;
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- радиусы цилиндров, мм;

+ для внешнего зацепления;

- для внутреннего зацепления.

К расчету зубьев на выносливость по контактным напряжениям. Вышеуказанная формула получена для статически сжатых цилиндров и не отражает всех сложных явлений, возникающих в зубчатой передаче.

Поэтому для правильной количественной оценки контактных напряжений в эту формулу вводятся соответствующие корректирующие коэффициенты и опытным путем определяются допускаемые напряжения.

Изобразим зубья в момент их касания в полюсе зацепления. Для определения контактных напряжений с помощью вышеприведенной формулы пара сопрягаемых зубьев заменяется цилиндрами, у которых радиусы кривизны р профилей в точке их касания, ширина цилиндров равна расчетной ширине колеса b.
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где - d b = d
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 диаметр начальной окружности, мм;
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 - диаметры делительной окружности, мм.

Для приведения зависимости к виду, удобному для практического использования, выразим все величины, входящие в нее через параметры шестерни. Из ΔПО
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 радиусы, заменяющих цилиндров равны

р
[image: image22.wmf]1

=
[image: image23.wmf]2

1

d

sinα,       p
[image: image24.wmf]2

=
[image: image25.wmf]2

2

d

 sinα
[image: image26.wmf]2

1

d

U sinα,      d
[image: image27.wmf]2

= d
[image: image28.wmf]1



[image: image29.wmf]np

P

1

 = 
[image: image30.wmf]1

1

P

 ± 
[image: image31.wmf]2

1

P

 = 
[image: image32.wmf]a

sin

2

1

d

 = 
[image: image33.wmf]U

d

a

sin

2

1

 = 
[image: image34.wmf]U

d

U

a

sin

)

1

(

2

1

+

,   (128)

Где U – передаточное число 
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Рассмотрим силы, действующие на зуб шестерни в момент его зацепления. Нормальную силу F
[image: image37.wmf]H

 разложим на две составляющие:

Ft - окружную силу, Н; 
Fr - радиальную распорную силу, H.
Выразим нормальную силу через окружную F 
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 - удельная окружная сила, Н/мм.

Введем коэффициент перекрытия 
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 т.е. отношение длины зацепления к шагу показывает среднее число пар зубьев, находящихся в зацеплении одновременно. Для прямозубых передач 1< 
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 < 2.

Тогда с учетом коэффициента, характеризующего колебания длины контактных линий из уравнения (127), подставляя выражения (128), получим:
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Так как
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, 2sin2α cos α = sinα,
получим:
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Введем обозначение:
Z
[image: image52.wmf]H

=
[image: image53.wmf]a

2

sin

2

,
Z
[image: image54.wmf]H

- коэффициент, учитывающий форму профилей зубьев в полюсе зацепления:
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 - коэффициент, учитывающий механические свойства материалов колес:
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 - коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных линий
с учетом этих обозначений получим формулу для проверочного расчета:
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Если в формуле (129) величины выразить через крутящие моменты и межосевое расстояние:
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где b - коэффициент, учитывающий неравномерности нагрузки по ширине венца: b=
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то получим:
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 EMBED Equation.3  [image: image73.wmf],

)

1

(

500

2

3

1

U

a

a

U

K

T

Z

Z

Z

w

w

ba

H

T

V

H

H

y

s

b

+

=

                                    (131)
для прямозубых стальных колес с углом зацепления a=20
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 находим, что Z
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Тогда решая уравнение (131) относительно aw, получим
a
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это формула для проектировочного расчета,
где К
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= 495МПа
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 для прямозубых колес.
Допускаемые напряжения. Допускаемые контактные напряжения определяются по зависимости 
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где 
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 - базовый предел контактной выносливости;
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 - коэффициент безопасности: 
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=1,1 (при нормализации и объемной закалке);
S
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=1,1 (при поверхностной закалке):
К
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 - коэффициент долговечности, учитывающий влияние срока службы и режима нагружения передач.

Если закономерность изменения нагрузки и частоты вращения задана в функции времени: Т
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где NHO - базовое число циклов напряжений,

N
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 EMBED Equation.3  [image: image89.wmf]»
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, здесь   НВ   твердость   для   большинства углеродистых сталей можно принять N
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 - эквивалентное число циклов напряжений за расчетный срок службы передач.

При постоянном режиме N
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- частота вращения, об/мин;
t - расчетная продолжительность работы передач, ч.
при переменном режиме для ступенчатой циклограммы нагружения:
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где T
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 - максимальный момент, передаваемый рассчитываемым зубчатым колесом в течение 
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 часов за весь срок службы передачи при частоте вращения n
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- передаваемые моменты в течение времени;
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 - число колес, находящихся в зацеплении с рассчитываемым. Для любого режима работы передачи (постоянного или переменного) при
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Если закономерности изменения нагрузки во времени неизвестна для типовых переменных режимов К
[image: image108.wmf]HL

 можно определить в зависимости от частоты вращения и режима работы (легкий, средний, тяжелый) по справочнику Допускаемые контактные напряжения определяются для шестерни и колеса, а расчет ведется по меньшему из них.

1 Расчет прямозубых колес по напряжениям изгиба

Наибольшие напряжения изгиба в одном из сопряженных зубьев возникают в начальный или конечной момент их зацепления. Зуб рассматривается как консольная балка, нагруженная нормальная силой с опасным сечением а-в у основания зуба (рис. 60).

Зуб представляет собой короткую широкую консоль, размеры опасного сечения соизмеримы с ее высотой. Для упрощения задачи напряжение изгиба определяется в соответствии с классической теорией изгиба, в основу которого положена гипотеза плоских сечений.

Все величины, входящие в расчетную формулу выразим через перпендикулярные составляющие Fr и Ft. Составляющая Ft, направленная перпендикулярно оси симметрии профиля и вызывает поперечный изгиб зуба. Составляющая Fr ~ вдоль оси симметрии и вызывает сжатие зуба (без учета сил трения Fr= Fttg
[image: image109.wmf]a

).

Напряжение сжатия от силы Fr невелико, составляет не более 4...6% от напряжения изгиба. Поэтому напряжение сжатия в расчете не учитывается, что компенсируется введением в расчет составляющей Ft, которую принимают больше фактической.

Выразим составляющую Ft через расчетный крутящий момент на шестерне:
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где l пренебрегаем, т.к. l<<d1/2.

Для составления уравнения прочности необходимо знать положение опасного сечения зуба, для определения опасного сечения в профиль зуба вписывается профиль балки равного сопротивления – очерченный квадратной параболой. Эта парабола вписывается таким образом, чтобы ее вершина совпадала с точкой приложения A силы F
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, а ветви касались профиля зуба. Не заштрихованное параболистическое тело проходит через точки m
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n касания параболы с профилем зуба (здесь прочность зуба и параболы одинаковая). Обозначив расстояние от опасного сечения m
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n до точки приложения силы Ft через h и используя классическую теорию изгиба можно записать следующим образом уравнение прочности:
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Для того, чтобы учесть различие законов распределения напряжений в опасном сечении зуба линейного принятого в классической теории изгиба и не линейного фактического – в левую часть уравнения введем теоретический коэффициент концентрации напряжения у основания зуба КT, значение которого зависит от формы и радиуса переходной кривой, а также коэффициенты:
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 - коэффициент концентрации напряжения у основания зуба;
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- коэффициент перекрытия;
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 - коэффициент колебания длины контактной линии;

К
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 - коэффициент концентрации напряжения.
Выразим размеры зуба a и h через шаг p: a=
[image: image121.wmf]p

1

c

, h=
[image: image122.wmf]p

2

c

, p=
[image: image123.wmf]m

p


Тогда уровнение будет иметь вид:
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- коэффициент формы зуба;
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Тогда получим
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Проверочный расчет 
Заменяя w
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Тогда с учетом коэффициента перегрузки K
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; (для проектировочного расчета) (142)
Допускаемые напряжения изгиба
Допускаемые напряжения изгиба при расчете на выносливость определяются по формуле:
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где 
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- предельные выносливости зубьев при изгибе, соответствующие базовому числу циклов перемены напряжения (берется из справочника в зависимости от твердости), Н/мм2
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, - коэффициент, учитывающий влияние одностороннего или двухстороннего приложения нагрузки: К
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 = 1 для односторонней нагрузки, К
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  = 0,7... 0,8 для реверсных передач;
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 - коэффициент долговечности, учитывающий срок службы и режим нагружения
SF- коэффициент безопасности SF=1,7...2,
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где m - показатель корня m =6 (при НВ <. 350)m = 9 (при НВ > 350);

N
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- базовое число циклов перемены напряжения. Для всех сталей можно применять N
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 = 4·106;

N
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 - эквивалентное число циклов перемены напряжения за весь срок службы можно определить по формуле (Рис. 61):
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Рис.59 К определению контактных напряжений

Рис.60 К расчету зубьев на сопротивление усталости при изгибе: 1 – расчет зуба на изгиб; 2 – зуб как консольная балка.
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. Рис. 61 Циклограмма нагружения
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Рис. 62 Схема сил, действующих в прямозубом зацеплении.
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Рис. 63 Силы, действующие в зацеплении и реакции на опоры.

Числа слагаемых зависит от графика нагружений. При постоянном режиме нагружений N
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t.Для длительно работающих передач N
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 1,6 при НВ > 350 и зубья не шлифованы.

Стали, рекомендуемые для зубчатых колес, виды их обработки приведены в справочной литературе.
3 Силы, действующие в прямозубой передачи, и давление на опоры

Под действием внешних моментов приложенных к зубчатому колесу между зубьями возникают сильные взаимодействия. При этом полное давление на зуб можно разделить на две взаимоперпендикулярные составляющие силы: силу F
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- называют окружной, она направлена по касательной к начальной окружности и составляющая, которая направлена перпендикулярно к оси вращения и называется распорной силой.
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Для определения сил, действующих в зубчатом зацеплении, используется следующее правило: окружное усилие и полное давление на зуб шестерни направлено в сторону противоположную направлению скорости вращения шестерни. Направление окружности усилия и полного давления на зуб колеса всегда совпадают с направлением скорости вращения этого колеса.

Окружная силаF
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 вызывает кручение и изгиб вала в горизонтальной плоскости. Распорная сила F
[image: image169.wmf]r

вызывает изгиб вала в вертикальной

плоскости. Реакции опор 
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