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Учебное пособие предназначено для всех желающих применить в курсовом или дипломном проекте передачи с зацеплением М.Л.Новикова. 
Поскольку объём лекционного курса не позволяет достаточно подробно изложить всё, что необходимо знать об этом зацеплении для успешного его применения, сначала приводится краткая справка  о  его особенностях. Затем подробно разобрана методика расчёта параметров, необходимая информация о конструировании и приведен пример расчёта. 
Пособие составлено доц.к.т.н. Марисовым А.Ф., проф. к.т.н. Андросовым А.А., доц.к.т.н. Дьяченко А.Г., доц., к.т.н. Сиротенко А.Н.                        
1. Общие сведения.

  Наибольшее распространение среди зубчатых передач в машиностроении получили передачи эвольвентного зацепления. В процессе работы зубья ведущей детали - шестерни передачи эвольвентного зацепления перекатываются по зубьям ведомой детали - колеса, при этом точка контакта профилей зубьев всегда находится на линии зацепления. Линия касания зубьев (линия контакта) имеет сравнительно небольшую ширину и занимает незначительную часть боковых поверхностей контактирующих зубьев.

 Обладая существенными достоинствами, эвольвентные  передачи имеют ряд недостатков:

        - не вполне удовлетворительная контактная прочность зубьев (следствие малых радиусов кривизны эвольвентного профиля зубьев), что не позволяет уменьшить размеры зубчатых колёс; 
        - скольжение рабочих поверхностей зацепляющихся зубьев сопряжённых колёс передачи, что ведёт к потерям на трение и понижению к.п.д.;
        - чувствительность передач к неточностям изготовления и монтажа;

        - высокая восприимчивость передач к упругим, тепловым и другим деформациям деталей.

В передаче Новикова М.Л., предложенной в 1955 году, эти недостатки уменьшены. Здесь перекатывание контактирующих зубьев происходит не по профилю, а по длине зуба: от одного торца зубчатого колеса к другому. Зацепление зубьев осуществляется несопряжёнными профилями, поэтому, чтобы сохранить непрерывность зацепления, зубья таких колёс должны быть только косыми.

Сопряженные профили непрерывно касаются друг друга на угле поворота, соответствующем зацеплению данной пары зубьев. Они при этом перекатываются друг по другу теоретически без скольжения. 
[image: image1.wmf]Профили несопряжённые имеют мгновенный точечный контакт в торцевом сечении. При вращении, в следующее мгновение, контакт в этом сечении прерывается и переходит к последующему торцевому сечению.
Точка контакта зубьев, очерченных несопряжёнными профилями, перемещается по линии контакта, параллельной осям колёс и отстоящей от полюса зацепления на расстоянии  r1 (рис.1).  В этом и состоит принципиальное отличие  зацепления Новикова от дру      

                                              гих видов зацепления.    
Рис.1. Заполюсное зацепление                            

Круговинтовое зацепление системы Новикова М.Л. может быть выполнено с одной линией зацепления (зубья шестерни имеют выпуклую форму, а зубья колеса - вогнутую) или с двумя линиями зацепления (зубья шестерни и колеса имеют выпукло-вогнутую форму). У передач первого вида линия контакта зубьев располагается за полюсной линией по направлению вращения шестерни. Поэтому они получили название заполюсных. Линия контакта у них одна (рис.1, точка а).
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У передач второго вида профили зубьев имеют одинаковую форму. Взаимодействие зубьев происходит по двум линиям контакта одновременно: за полюсом и до полюса, поэтому они получили название дозаполюсных. Линий контакта у них две. Образуется контакт в двух точках, двумя парами разных зубьев (рис.2). 
Такие  колёса можно нарезать одним инструментом в отличие от колёс заполюсных передач, у которых для нарезания   зубьев шестерни и колеса требуются два инструмента.
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Важной особенностью зацепления Новикова является короткий период приработки,                                 после которого первоначальный точечный контакт заменяется  контактом по площадке, вытянутой поперёк зуба (рис. 3). Эта площадка располагается перпендикулярно вектору скорости её перемещения, что создаёт благоприятные условия для образования масляного слоя между контактирующими профилями зубьев. В связи с этим к.п.д. передачи Новикова выше, чем у передач эвольвентного зацепления.Несущая способность дозаполюсных передач также выше. Поэтому такое зацепление получило более широкое распространение, чем заполюсное.   

          По конструкции передачи с зацеплением Новикова подразделяются на: цилиндрические, конические и червячные. Все эти виды передач способны передавать окружные усилия большие, чем в случае эвольвентного зацепления при равных условиях работы. Наибольшее распространение в технике получили цилиндрические передачи.
По данным сравнительных стендовых испытаний заполюсные передачи обеспечивают увеличение контактной прочности зубьев передач в 2 раза, а изгибной прочности в 1,3-1,5 раза. Кроме того, потери на трение меньше в 2-2,5 раза и в 3-4 раза меньше износ по сравнению с передачами эвольвентного зацепления. Дозаполюсные передачи обеспечивают увеличение нагрузочной способности в 2,3 раза по контактной прочности, а по изгибной – в 1,8 раза. Применение передач Новикова позволяет уменьшить массу редуктора в 1,3 – 1,9 раза.

Вследствие опасности излома зубьев при переменном нагружении передачи с зацеплением Новикова применяются при постоянной или малоизменяющейся по величине нагрузке при окружных скоростях до 12 м/с – заполюсные и до 20 м/с – дозаполюсные.


К недостаткам передач Новикова следует отнести:

         - чувствительность к изменению межосевого расстояния, которая ведёт к уменьшению размеров площадок контакта, поэтому требуются более точные допуски на глубину врезания, межосевое расстояние, более жесткие валы и их опоры;
         - низкую, по сравнению с контактной, изгибную прочность, поэтому они плохо работают при переменных с резкими изменениями нагрузках;
         - большие размеры контактной площадки, а также высокие скорости сопряжения зубьев приводит к значительной тепловой напряжённости и поэтому передачи Новикова имеют повышенную склонность к заеданию.
2. Расчёт передач с зацеплением Новикова.

Расчёт на прочность основан на допущении, что после приработки поверхностей контакта имеет место линейный контакт по высоте зуба. По аналогии с эвольвентными передачами расчёт ведётся на контактную и изгибную  выносливость и прочность. 

Далее приводится методика проектного расчёта передач с внешним зацеплением Новикова, соответствующих исходным контурам для дозаполюсной передачи по ГОСТ 15023-76 . 
      2.1. Исходные данные для проектного расчёта цилиндрических передач 
       с зацеплением Новикова:
        - момент на ведущей детали  Т1, Нм;

        - данные о реверсивности нагрузки - реверсивная нагрузка или нет;

        - частота вращения одной из деталей передач n,  об/мин;
        - коэффициент динамичности нагрузки   (
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);
        - передаточное число передачи  u;
        - требуемый срок службы в часах t  (можно в годах,  но тогда дополнительно должны быть указаны коэффициенты использования по времени в течении года и в течение суток);
        - условия работы передачи;
        - режим работы передачи (график нагрузки или типовой режим нагружения по ГОСТ 21354-87).

         2.2.Материалы и допускаемые напряжения для изготовления зубчатых         

              колёс с зацеплением Новикова                      

Методика выбора  материалов и определения допускаемых напряжений для изготовления элементов передачи с зацеплением Новикова практически ничем не отличаются от аналогичных действий при проектировании деталей передач эвольвентного зацепления.

Заполюсные передачи, у которых несущая способность ограничивается изломной прочностью, целесообразно изготовлять из нормализованных или улучшенных материалов с твёрдостью их рабочих поверхностей 

Н1 и Н2 ≤ 350 НВ.
  
Дозаполюсные передачи могут быть изготовлены из легированных сталей с высокой твёрдостью рабочих поверхностей зубьев. Для таких колёс допускаемые контактные и изгибные напряжения  тоже определяются по аналогии с передачами эвольвентного зацепления при той же термической обработке.  

           Однако необходимо помнить, что в передачах Новикова большую роль играет приработка профилей, возможность увеличения пятна контакта. Поэтому применение материалов с высокой твёрдостью рабочей поверхности зубьев здесь малоэффективно. Нужно, чтобы твёрдость рабочей поверхности зубьев хотя бы одного колеса была не выше 350 НВ.
       2.2.1. Допускаемые напряжения для расчёта на контактную 

            выносливость
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- предел контактной выносливости для принятого материала и его термической обработки; определяется по таблице 1;

- 
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 - коэффициент безопасности; определяется по таблице 1;

- 
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Z

- коэффициент, учитывающий шероховатость рабочей поверхности зуба; принимается по той детали, у которой зубья имеют более грубую поверхность:


[image: image8.wmf]R

Z

=1, если шероховатость Ra= 1.25…0.63 мкм;
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= 0.95, если шероховатость Ra= 2.5…1.25 мкм;
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=0.9, если шероховатость Rz= 40…10 мкм.

-
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- коэффициент, учитывающий влияние окружной скорости:
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Если проектируется первая ступень редуктора, то принимается V
[image: image16.wmf]³

5м/с.

Если проектируется вторая и последующие ступени редуктора, то принимается V
[image: image17.wmf]£

5м/с.

Коэффициент долговечности

                                                                                                                    Таблица 1
	Термообработка
	Твёрдость зубьев H**
	Группа сталей
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	на поверхности
	в сердцевине
	
	
	
	
	

	Нормализация, улучшение

Объёмная закалка
	         180…350 HB
          45…55 HRC
	40; 45Х; 40ХН; 45ХС; 35ХМ; и др.
40Х; 40ХН; 45ХЦ; 36ХМ и др.

55ПП; У6; 35ХМ; 40Х; 40ХН; и др.

35ХМ; 40Х; 40ХН и др.

35ХЮА; 

38ХМЮА; 40Х; 

40ХФА; 40ХНМА и др.

Цементируемые стали всех марок

Молибденовые стали 25ХГМ; 25ХГНМ

Безмолибденовые стали 25ХГТ; 30ХГТ

35Х и др.
	2НВ+70

17HRC+200
	1,1
	1,8HB
550
	1,75

	Закалка ТВЧ по всему контуру

 (модуль mn ≥3мм)
Закалка ТВЧ сквозная с обхватом впадины 

(модуль mn <3мм*)
Азотирование

Цементация и закалка
Нитроцементация и закалка
	56…63 HRC

45…55 HRC

45…55 HRC

55…67 HRC
50…59 HRC
55…63 HRC

57…63 HRC


	25…55 HRC
        »

45…55 HRC
24…40 HRC
        »

30…45 HRC
30…45 HRC


	
	17HRCпов +
+200

17HRCпов +
+200


	1,2

	
	

	
	
	
	
	1050

»

23HRCпов
23HRCпов
23HRCпов

	
	12HRCсердц+ 300


	1,75

	
	
	
	
	
	
	750
1000

750
	1,5


*    Распространяется на все сечения зуба и часть тела зубчатого колеса под основанием впадины.
**  Приведен диапазон значений твёрдости, в котором справедливы рекомендуемые зависимости для пределов выносливости (рассчитывают по средним значениям твёрдости в пределах допускаемого отклонения).
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 EMBED Equation.3  [image: image24.wmf]2.4
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- базовое число циклов  (число циклов, соответствующее пределу выносливости);
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- расчётное число циклов перемены напряжений. Оно определяется с учётом режима нагружения передачи. Различают режимы постоянной и переменной нагрузки. При этом к режиму постоянной нагрузки относят режимы с отклонениями передаваемого момента до 20%. В этом случае
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где    
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- частота вращения детали, об/мин;

          k- число зацеплений зуба за один оборот колеса (число колёс, находящихся в зацеплении с рассчитываемым);

           
[image: image29.wmf]t 

- число часов работы передачи за заданный срок службы, часов.

Переменные режимы нагрузки могут быть заданы либо гистограммой  (рис.4), либо типовым режимом нагружения по ГОСТ21354-87.

Если режим нагружения задан гистограммой, то 
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обычно на гистограмме 
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            где       T   - номинальный момент;

                         Ti  - момент, действующий в течение доли ресурса;
                          t  - ресурс;

                           ti - время действия нагрузки уровня   Ti  . Число циклов нагружения за время         

Рис.4. Гистограмма нагружения      эксплуатации  (при постоянной частоте  

                                                             вращения вала n об/мин)                                
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 EMBED Equation.3  [image: image39.wmf]
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не учитываются.
Если задан типовой режим нагружения, то число циклов определяется выражением
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Величины коэффициента 
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 и показателя степени m определяются по таблице 2.  

                                                                                             Таблица 2
	Режим
работы
	Расчет на 

контактную
усталость
	Расчет на изгибную усталость



	
	термооб-
работка
	m/2
	μН
	термооб-
работка
	m
	μF
	термооб-
работка
	m
	μF

	0
	
	3
	1,0
	Улучше-
ние, норма-

лизация
	6
	1,0
	Закалка
объемная,

[image: image44.wmf]поверхност-
ная, цемен-
тация, азо-
тирование
	9
	1,0

	I
	
	
	0,50
	
	
	0,30
	
	
	0,20

	II
	
	
	0,25
	
	
	0,143
	
	
	0,10

	III
	Любая
	
	0,18
	
	
	0,065
	
	
	0,036

	IV
	
	
	0,125
	
	
	0,038
	
	
	0,016

	V
	
	
	0,063
	
	
	0,013
	
	
	0,004


В таблице 2 обозначены:
  0 – постоянный режим эксплуатации;  
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- тяжелый режим эксплуатации;
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- средний равновероятный режим эксплуатации;
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- средний нормальный режим эксплуатации;
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- лёгкий режим эксплуатации;

  V – особо лёгкий режим эксплуатации.

Тяжелый режим характерен, например, для передач горных машин, средний равновероятный и средний нормальный - для транспортных машин, лёгкий и особо лёгкий для металлорежущих станков.
Если термообработка нормализация или улучшение, то 
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Если термообработка закалка(закалка ТВЧ или другие подобные способы упрочнения), то 
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Поскольку передача косозубая, допускаемые напряжения для расчёта на контактную выносливость определяются выражением
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где 
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- допускаемые напряжения для расчёта на контактную выносливость шестерни и колеса соответственно.

2.2.2.Допускаемые напряжения для расчёта по максимальным 
          контактным напряжениям

При нормализованных или улучшенных материалах 
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При закалке ТВЧ, объёмной закалке, цементации или азотировании зубьев    
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2.2.3. Допускаемые напряжения для расчётов на изгибную выносливость
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Здесь 
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- предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий базовому числу циклов нагружения, определяется по таблице 1 в зависимости от материала, вида термической обработки и твёрдости рабочей поверхности зуба;
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- коэффициент безопасности, принимается по таблице 1 в зависимости от способа изготовления заготовок  (большие значения для отливок);

[image: image65.wmf]FC

K

- коэффициент, учитывающий влияние двустороннего приложения нагрузки:  
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  при одностороннем нагружении, 
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Коэффициент долговечности, учитывающий фактическое число циклов нагружения
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Если НВ ≤ 350     1 ≤
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 - базовое число циклов для всех сталей;           
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- фактическое число циклов нагружения.

При постоянной нагрузке 
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где  n – частота вращения колеса, для которого определяется допускаемое напряжение, мин-1; 

k - число зацеплений зуба за один оборот колеса; 

t –расчётный ресурс работы передачи.

При переменных режимах нагружения:
-если задана гистограмма нагружения, то    
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-если задан типовой режим нагружения, то  
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, где коэффициент μF зависит от заданного типового режима и вида термической обработки (см.табл.2). 

2.2.4. Допускаемые напряжения для расчёта по максимальным 

          изгибающим напряжениям

При твёрдости рабочей поверхности зуба  НВ ≤ 350   
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        2.3.Определение диаметра ведущей детали (щестерни)

Исходя из условия выносливости по контактным напряжениям, определяется диаметр шестерни по выражению
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, мм;
где   Ei – модуль упругости материала i-того колеса; если оба колеса стальные, то можно принять 
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 - момент на входе передачи, Нмм;
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- коэффициент динамической нагрузки при расчётах на контактную выносливость, учитывает динамические добавки, возникающие вследствие погрешностей изготовления по шагу, непостоянства окружной скорости, величины присоединенных масс, упругости системы и пр. Для проектного расчёта (приближённая оценка) можно определять по таблице 3; 
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- коэффициент, учитывающий особенности контактирования зубьев в передаче Новикова. Определяется по графику рисунка 5 в зависимости от принятого угла наклона зубьев 
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. Обычно 
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), для шевронных колёс  
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; увеличение угла наклона приводит к уменьшению ширины колёс;
z1 – число зубьев шестерни, принимается в пределах  z1 = 10…25, меньшие значения при больших передаточных числах, малых скоростях и кратковременной работе; общие правила: чем меньше зубьев z1 , тем выше прочность; чем больше зубьев z1, тем выше скорость и длительность работы передачи; для компактности принимается  z1 < 12; для ежедневной многочасовой работы  z1 = 14…22, при кратковременной - z1 = 10…15 (подрезание отсутствует).

Принимая z1, необходимо проверить, чтобы общее передаточное число u не отклонялось от заданного более, чем на 5%:
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где:  число зубьев колеса 
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  округлять до целого в любую сторону;

         u – заданное передаточное число;

        
[image: image93.wmf]u

¢

- передаточное число, полученное в результате вычислений;
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-  целая часть коэффициента осевого перекрытия; при проектировании 
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принимается в пределах 1,2…..1,3; 2,1….2,3; 3,1…..3,3 - для передач заполюсных и 1,08; 1.15…1.3; 2,1….2,3; 3,1……3,3 - для передач дозаполюсных. При этом необходимо иметь в виду, что, чем больше 
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                                                                                                      Таблица 3
	Степень точности
	V, м/с

	
	1
	2
	4
	6
	8
	10

	5
	1,00
	1,01
	1,03
	1,03
	1,05
	1,06

	6
	1,01
	1,02
	1,03
	1,04
	1,06
	1,07

	7
	1,02
	1,03
	1,05
	1,06
	1,07
	1,08

	8
	1,01
	1,02
	1,04
	1,06
	1,07
	1,08

	9
	1,01
	1,03
	1,05
	1,07
	1,09
	1,12


Примечания:  1. Твёрдость поверхности зубьев: Н1 ≤ HB350  и  Н2 ≤ НВ350  или Н1 ≥ HRC45  и  Н2 ≤ НВ350.
                        2. Рекомендации по определению  V   см. п. 2.2.1
Полученную величину 
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 EMBED Equation.3  [image: image98.wmf]1
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2.4.Определение расчётного значения модуля
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Полученную величину округлить до ближайшего большего стандартного значения по ГОСТ 14186-69 (табл.4). Как всегда, предпочтение следует отдавать ряду с  меньшим номером.
                                                                                                                Таблица 4

	Ряд
	Модуль нормальный

	1
	1.6
	2
	2.5
	3.15
	4
	5
	6.3
	8
	10
	12.5
	16

	2
	1.8
	2.25
	2.8
	3.55
	4.3
	5.6
	7.1
	9
	11.2
	14
	18
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Рис.5. Зависимости расчётных коэффициентов от угла наклона зубьев 
[image: image101.wmf]b

   

           и разности 
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2.5. Параметры  передачи

Используя принятую стандартную величину модуля, определить 
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В это время можно принять несколько другие, по сравнению с ранее полученными расчётными, значения 
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и затем уточнить значение 
[image: image105.wmf]β

 по выражению 
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Нужно следить только, чтобы принимаемые параметры не были меньше, полученных ранее из расчётов или рекомендуемых стандартом величин, а отклонение передаточного числа не превышало допускаемые 5%.

2.6. Определение фактического значения контактных напряжений
Решая формулу п.2.3 относительно контактных напряжений, установить их истинную величину. При вычислениях использовать принятые параметры передачи 
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2.7. Проверка зубьев на изгибную выносливость
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где  
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 - коэффициент динамической нагрузки при расчётах на изгибную выносливость, учитывает динамические добавки, возникающие вследствие погрешностей изготовления по шагу, непостоянства окружной скорости, величины присоединенных масс, упругости системы и пр. Для проектного расчёта (приближённая оценка) можно определять по таблице 6; 
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- коэффициент, зависящий от угла наклона зуба; определяется по графику рисунка 5 в зависимости от принятого угла наклона зубьев 
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- коэффициент, зависящий от разности  
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, определяется по соответствующему графику рисунка 5 в зависимости от принятого угла наклона зубьев 
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– коэффициент прочности зубьев  дозаполюсного зацепления; определяется по таблице 5 в зависимости от приведенного числа зубьев
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                                                                                                     Таблица 5
	ZV
	14
	15
	16
	17
	18
	19
	20
	21
	24
	26

	YF
	0.92
	0.93
	0.95
	0.96
	0.97
	0.98
	0.99
	1.0
	1.03
	1.04


2.8. Проверка зубьев на контактную прочность при действии мгновенных  пиковых нагрузок 
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где  
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2.9. Проверка зубьев на изгибную прочность при действии мгновенных 

        пиковых нагрузок 
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                                                                                                      Таблица 6
	Степень точности
	V, м/с

	
	1
	2
	4
	6
	8
	10

	5
	1,01
	1,045
	1,05
	1,14
	1,1
	1,22

	6
	1,02
	1,05
	1,1
	1,15
	1,2
	1,25

	7
	1,03
	1,06
	1,11
	1,16
	1,22
	1,27

	8
	1,03
	1,06
	1,11
	1,17
	1,23
	1,29

	9
	1,04
	1,07
	1,14
	1,21
	1,28
	1,35


Примечания:  1. Твёрдость поверхности зубьев: Н1 ≤ HB350  и  Н2 ≤ НВ350  или Н1 ≥ HRC45  и  Н2 ≤ НВ350.

                        2. Рекомендации по определению  V   см. п. 2.2.1
где  
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2.10. Нагрузка на валы

      Усилие взаимодействия зубьев в зацеплении Новикова цилиндрических колёс можно разложить на три составляющие подобно тому, как это сделано для усилия взаимодействия косозубых цилиндрических колёс эвольвентного зацепления.

Окружное усилие (всегда направлено по касательной к делительным окружностям на шестерне против вращения, на колесе – по вращению)
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Радиальное усилие (всегда направлено по радиусу к центру колеса)
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=28…30 ͦ - угол  зацепления. Осевое усилие   
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. Направление этой составляющей  по линии параллельной оси вращения определяется направлением вращения и направлением наклона зуба.
2.11. Параметры передачи
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- угол наклона зуба (см. п.2.5);
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3.Основы конструирования цилиндрических передач

3.1. Зубчатые колёса
Зубчатые колёса изготовляются из легированных сталей с соответствующей термообработкой. Конструкция зубчатых колёс зависит от серийности производства и технологии получения заготовки. 
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Ориентировочно можно выполнить конструкцию  по приведенным рекомендациям для цилиндрических зубчатых колёс. При необходимости от этих рекомендаций можно отступать, но с учётом того, что изложено ниже для каждого из основных элементов конструкции.
Обод воспринимает нагрузку от зубьев и должен быть достаточно прочным. В то же время он должен быть податливым, чтобы способствовать равномерному распределению нагруз           Рис.6. Зубчатое колесо            ки по длине зуба. Кроме того, он  должен быть достаточно жёстким, чтобы обеспечить требуемую точность изготовления зубчатого колеса. С учётом всего этого, рекомендуется выполнять (рис.6)
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       меньшие значения для крупных модулей.

Ступица служит для соединения колеса с валом.  Длина её может варьироваться в широких  пределах (рис.6):                           
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,
меньшие значения при посадках с гарантированным натягом, большие – при переходных и подвижных, для массового производства предпочтительно 
[image: image142.wmf]b
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.
 Минимальное значение длины ступицы определяется при расчёте соответствующего соединения для передачи крутящего момента. Корректируется полученная величина на основании следующего:  

-увеличение длины ступицы повышает точность центрирования и устойчивость колеса на валу в плоскости, перпендикулярной оси вращения вала;
-требования к устойчивости возрастают при увеличении диаметра колеса, наличии осевых сил в зацеплении, отсутствии осевого поджатия ступицы к буртику вала, подвижной посадке колеса;
-длинные ступицы увеличивают габариты, массу и усложняют производство.

Наружный диаметр ступицы принимается (рис.6):
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.

Здесь меньшие значения для соединений с гарантированным натягом и зубчатых соединений, большие – для шпоночных.

Ступица может быть расположена симметрично или несимметрично относительно обода. Это определяется конструктивными или технологическими условиями.
Диск соединяет обод и ступицу. Для цилиндрических колёс рекомендуется принимать (рис.6)  
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. Меньшие значения рекомендуются для штампованных и литых колёс, большие – для кованных. Иногда в дисках выполняют 4-6 отверстий. Эти отверстия используются при транспортировке и обработке колёс, а при больших размерах и для уменьшения массы. При больших размерах литых колёс диски усиливают рёбрами или заменяют спицами.
Для свободного заполнения нагретым металлом полостей штампа и для освобождения штампа от заготовки  она должна иметь уклоны и довольно большие радиусы закруглений. Обычно принимаются уклоны около  
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                   Рис.7. Радиусы закруглений заготовки колеса

Фаски по торцам зубчатого венца  
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В единичном и мелкосерийном производстве зубчатые колёса диаметром до 150 мм изготавливают из круглого проката или цельными из штампованных заготовок без углублений. Зубчатый венец колёс малого диаметра делается как  одно целое с валом (такую систему называют вал- шестерня), если толщина обода в месте, ослабленном шпоночным пазом, будет  S
[image: image154.wmf]£

2.5m, рис.8, а также при высоких требованиях к точности центрирования.
Валы-шестерни изготовляют обычно из кованных заготовок, так как при изготовлении их из проката может оказаться большим расход металла в стружку. 
Форма колёс, получаемых из круглого проката или свободной ковкой, должна быть предельно проста – в виде плоского диска (рис.9 а,б,в). У таких колёс обрабатывают все поверхности. При этом торцевые поверхности ступиц (базовые при монтаже) и торцевые поверхности венцов (базовые при нарезании зубьев) обрабатывают с шероховатостью не ниже 5…2.5 мкм 
Зубчатые колёса небольших диаметров (до 200 мм) выполняют в виде дисков со ступицами или без ступиц (см. рис.9 г,д,е,ж).
Колёса средних диаметров получают свободной ковкой, штамповкой в подкладных штампах.
 При диаметрах 600мм и более в индивидуальном производстве иногда рационально применить сварную заготовку (рис.10).
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   Рис.9. Возможные конструкции зубчатых колёс единичного или 

                         мелкосерийного производств
 В серийном и массовом производствах преобладает ковка заготовок колёс диаметром до 600мм в двухсторонних штампах. При больших размерах колеса заготовки изготовляются литьём. Устал я, ё мое! Печатаю и печатаю! И хоть бы кто нибудь!!!
  Штамповка отличается высокой производительностью и максимально приближает форму заготовки к форме готовой детали. Многие нерабочие по- 

верхности не требуют механической обработки. 

3.2. Валы. Некоторые рекомендации по конструированию
Конструкция вала зависит от типа и размера расположенных на нём деталей и способа закрепления этих деталей в окружном и осевом направлениях.

Валы передач, как правило, ступенчатые. В индивидуальном и мелкосерийном производствах такие валы вытачивают из поковок, полученных свободной ковкой, или из круглого проката. В массовом и крупносерийном производствах ступенчатые валы изготовляют из штампованных заготовок, что значительно сокращает объём механической обработки и расход металла.
Существует ряд правил, которые необходимо выполнять при конструировании валов:
- при изготовлении вала из круглой болванки расход металла тем меньше, чем меньше разность диаметров его ступеней, поэтому перепад последовательных диаметров должен назначаться минимальным, при посадках с натягом  не более 5%;
- при конструировании валов со спадом диаметров в обе стороны от середины желательно унифицировать диаметры ступеней, выполняемых с одинаковым допуском;

- посадочные ступени вала не должны иметь лишнюю длину посадочной поверхности, поэтому образуются дополнительные перепады диаметров или используется посадка, гарантирующая свободный проход насаживаемой детали до своего посадочного места;

- если посадка с гарантированным натягом сочетается со шпоночным пазом, то необходимо обеспечивать возможность направить паз ступицы на шпонку до начала участка посадки с натягом, для этого можно либо удлинить направляющую фаску, либо заменить направляющую фаску посадкой с зазором, либо удлинить шпонку за ступицу;

- если на валу имеются два шпоночных паза, то они должны быть расположены по одной образующей, при этом желательно, чтобы пазы были одинаковой ширины, поэтому размеры шпонки, установленной на меньшем диаметре, можно принимать для всех шпонок данного вала;
- шпоночные пазы, изготовленные дисковой фрезой, вызывают меньшую концентрацию напряжений, чем изготовленные пальцевой (торцевой) фрезой, кроме того обработка дисковой фрезой более производительна, поэтому при применении дисковых фрез нужно предусматривать выход фрезы, при этом участок выхода может распространяться на упорные бурты или, частично, на шейки валов, предназначенные для размещения подшипников (рис.11);

- значительная концентрация напряжений возникает в местах перехода шлицевых участков к большему диаметру, поэтому в таких местах необходимо выполнять проточку глубиной до внутреннего диаметра шлицев;

- для сокращения номенклатуры инструмента и повышения производительности труда унифицируются размеры фасок, проточек, галтелей на протяжении всего вала.
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Рис.11. Участки выхода фрезы в конструкциях валов: а,б -  с зубьями, в –          

              с призматическими шпонками
3.3. Подшипниковые узлы

Основными вопросами, которые решаются при проектировании подшипниковых узлов на подшипниках качения является восприятие осевых нагрузок, действующих на вал или ось, и предотвращение осевого смещения вала. При этом следует иметь в виду, что для одних и тех же условий могут быть использованы подшипники разных типов, поэтому нужно учитывать стоимость подшипников, сложность конструкции и опыт эксплуатации узлов, подобных проектируемому.
Нужно решить два вопроса: конструкция элементов крепления подшипников на валах и фиксирование их в корпусе.
Фиксирование подшипников в корпусе осуществляется по одной из схем, представленных на рисунке 12.

С х е м а  l. В корпусе жестко закрепляется наружное кольцо одного из подшипников, воспринимающих осевую нагрузку в обоих направлениях- фиксирующая опора, вторая опора выполняется плавающей, т.е. подшипник в ней устанавливается так, что может скользить относительно корпуса при силовых и тепловых деформациях. Схема может применяться при любой длине вала. Недостаток схемы – необходимость использовать подшипник, воспринимающий осевые  нагрузки в обоих направлениях и малые радиальная, осевая и угловая жесткости вала.

С х е м а ll. В фиксирующей опоре устанавливаются два подшипника, при регулировке которых сводят к минимуму радиальную и осевую игру вала. Сдвоенный подшипник значительно увеличивает угловую жесткость вала. Недостаток схемы – некоторое усложнение конструкции фиксирующей опоры.

С х е м а lll. Внешние торцы наружных колец подшипников упираются в торцы крышек или других деталей, жестко связанных с неподвижным корпусом редуктора -  установка подшипников в распор.
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           Рис.12. Возможные схемы закрепления подшипников в корпусе
Наиболее часто эта схема применяется для коротких жестких валов, которые должны занимать точное осевое положение. В схеме используются радиально - упорные шариковые или роликовые подшипники с небольшим  углом контакта  (12
[image: image158.wmf]o

). Если некоторая осевая игра вала допустима, то можно использовать радиальные, а также сферические шариковые или роликовые подшипники при условии восприятия ими осевых сил 
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или 
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P

. Обычно расстояние между опорами вала при применении этой схемы не превышает 250…300мм.
С х е м а lV.  Это осевая фиксация в растяжку: наружные кольца подшипников своими внутренними  торцами  упираются в соответствующие  торцы корпуса или стакана, установленного в корпус. Установка в растяжку гарантирует, что непроизойдёт заклинивание подшипников вследствие температурного удлинения вала. Однако такая схема конструктивно сложна и поэтому применятся сравнительно редко.
Основные принципы конструирования подшипниковых узлов следующие:
- посадочные места подшипников каждого из валов должны быть соосны; это достигается расточкой напроход, а если возможно, шлифовкой напроход гнёзд под подшипники для каждого вала; т.е. в расточке корпуса не должно быть буртиков;
- стаканы и переходные втулки следует применять только тогда, когда конструктивное решение без них невозможно; таким образом, улучшается соосность и отвод тепла от подшипника;
- конструкция должна обеспечивать возможность монтажа - демонтажа подшипника и узла в целом;

- вращающееся кольцо должно быть жестко связано с соответствующей деталью небольшим натягом; для невращающихся колец натяг заменяется небольшим зазором; посадки с большими натягами допустимы лишь  при очень больших и особенно при ударных нагрузках;
- плавающий подшипник жёстко фиксируется своим вращающимся кольцом, а второе кольцо устанавливается по посадке, позволяющей ему с малым сопротивлением перемещаться при тепловых деформациях вала или корпуса;
- фиксируется, как правило, более нагруженный подшипник;

- отклонения от перпендикулярности заплечиков вала и корпуса к оси вращения должно быть минимальным: в зависимости от точности узла  2…20 мкм, причём для крупных подшипников допустимы несколько большие отклонения;
- необходимо исключать регулировку осевого смещения подшипников резьбовыми деталями, так как даже при резьбе с малым шагом перекос упорного торца неизбежен;

- осевое крепление концевых подшипников на валах необходимо только  при значительных  и  особенно при ударных нагрузках;
- при небольших нагрузках допустимо для осевой фиксации использование пружинных колец, вставляемых в проточки вала или корпуса;

- жидкие смазки заливаются в корпус до уровня тела качения, расположенного в подшипнике ниже всех других тел качения;
- пластичные смазочные материалы должны закладываться в объёмах не более 1/3 свободного пространства, не занятого подшипником; зазор в маслоотбойных шайбах относительно корпусного гнезда  не должен превышать 0.3…1.0 мм ( в зависимости от точности изготовления и сборки ).
4. Пример расчёта

4.1. Исходные данные:
- момент на ведомой детали        Т2=11000Нм;

- нагрузка реверсивная;

- коэффициент динамичности     kд
[image: image161.wmf]£

1.3;

- передаточное число                       u=6.875;

- частота вращения колеса            n2=25 об/мин;
- требуемый ресурс                            t=20000 час.;

-условия работы                              – отапливаемое помещение;

- режим работы                                – средний равновероятный по      

                                                                    ГОСТ21354- 87.

4.2. Вид зацепления – дозаполюсное.

4.3. Материалы зубчатых колёс:

    шестерня: сталь 40ХН, Т.О. - закалка ТВЧ,  HRCэ40…45;

    колесо: сталь 40ХН, Т.О. – улучшение, НВ320…340.

4.4. Допускаемые напряжения 

4.4.1. Допускаемые напряжения для расчёта на контактную  

            выносливость
Для расчёта допускаемых напряжений шестерни приняты (см. п.2.2.1):
- твёрдость рабочей поверхности зуба - 40HRCэ;
- коэффициент безопасности - SH=1.2;
- шероховатость рабочей поверхности зуба  Ra=2.5…1.25 мкм, поэтому ZR=0.95;
- предполагаем окружную скорость V<5м/с и поэтому ZV =1.
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        - коэффициент долговечности:
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- фактическое число циклов нагружения зуба определяется по выражению
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- коэффициент, определяется по заданному режиму работы по таблице 2;
n1=n2
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6.875=171.875 об/мин – частота вращения шестерни;
t=20000час - требуемый ресурс передачи;
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Для расчёта допускаемых напряжений колеса приняты:
- твёрдость рабочей поверхности зуба – 320НВ;

- коэффициент безопасности - SH=1.1;

- шероховатость рабочей поверхности зуба  Ra=2.5…1.25 мкм, поэтому ZR=0.95;
- предполагаем окружную скорость V<5м/с и поэтому ZV =1.
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- базовое число циклов                   
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- фактическое число циклов нагружения зуба колеса при                                  
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; n2=25 об/мин – частота вращения колеса;

t=20000час ;
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         В качестве допускаемого контактного напряжения принимаем меньшее из двух полученных по зависимостям:
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Для расчётов принимаем 
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4.4.2.Допускаемые напряжения для расчёта по максимальным контактным напряжениям

Поскольку материал колеса подвергается улучшению, то 
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4.4.3.Допускаемые напряжения для расчёта на изгибную выносливость

Поскольку все формулы построены на параметрах шестерни, определяем допускаемые напряжения только для шестерни. Поэтому индекс 1 во всех выражениях опускается.
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m=9- так как термообработка – закалка;
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4.4.4.  Допускаемые напряжения для расчёта по максимальным изгибающим напряжениям
Так как твёрдость рабочей поверхности зуба шестерни НВ>350, то            
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4.5. Определение диаметра ведущей детали ( шестерни)
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4.6. Модуль передачи
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По ГОСТ14186-69  можно принять либо из первого ряда m=5мм, либо из второго ряда m=4.3 мм. Предположим, что нужно получить передачу с габаритами как можно меньше. Тогда принимаем модуль m=4.3.

4.7. Уточнение параметров зацепления (п.2.5)
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Принимаем a=350мм и уточняем угол наклона 
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4.8.Фактическое контактное напряжение (п.2.6)
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4.9.Проверка зуба на изгибную выносливость (п.2.7)
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Таким образом
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4.10. Проверка прочности зубьев при действии перегрузок

4.10.1. Проверка зубьев на контактную прочность при действии мгновенных пиковых перегрузок                                             
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4.10.2. Проверка зубьев на изгибную прочность при действии мгновенных пиковых нагрузок                                              
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4.11. Нагрузка на валы

4.11.1. Окружное усилие   
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4.11.2.Радиальное усилие   
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4.11.3.Осевое усилие           
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12.Параметры передачи
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Рис.2. Дозаполюсное зацепление








Рис.3. Площадки контакта дозаполюсного


зацепления:  а-головки зуба,  б-ножки              
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   Рис.8. Толщина обода                  
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Рис.10. Сварное колесо
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