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Рис. 3.3. Конструктивные решения плавающих зубчатых колёс 
внешнего зацепления: 1 – сплошное колесо а с одним венцом зубчатой муфты 7; 

2 – элемент ведущей детали; 3 – полое колесо а с одним венцом зубчатой муфты 7; 

4 – зубчатая полумуфта с двумя венцами 7 и 6; 5 – зубчатое колесо а 
(li – расстояние между центрами соединительных муфт и деталей) 
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Рис. 3.4. Конструктивные решения плавающих зубчатых колёс внутреннего зацепления: а – плавающее колесо внутреннего зацепления (1) 
и диск зубчатой муфты (2); б – плавающее колесо внутреннего зацепления
 с одним венцом зубчатой муфты (3) и зубчатая полумуфта (4); 
в – плавающее колесо внутреннего зацепления 
и зубчатая полумуфта с двумя разносторонними венцами (5) 
и элементами корпуса (6); г – зубчатая полумуфта с двумя односторонними венцами (7)

Муфты с двумя зубчатыми сочленениями более сложны, но обеспечивают меньшую неравномерность нагружения при тех же геометрических параметрах, что и муфты, имеющие одно зубчатое соединение. 

Параметры соединительных муфт центральных колёс внешнего зацепления в планетарных передачах общего машиностроения могут выбираться аналогично параметрам муфт по ГОСТ 5006–55 или по ОСТ 92–8764–76. Муфты колёс внутреннего зацепления или водил, муфты быстроходных планетарных передач имеют нестандартные параметры. 

При проектировании нестандартных муфт расчётный диаметр зубчатого венца dм может быть найден ориентировочно по эмпирической формуле, мм:

[image: image3.wmf]3

м

мм

T

d

kq

³

, 

где  
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 – отношение рабочей ширины зубчатого венца к расчётному диаметру, 
[image: image5.wmf]м

q

= bм/dм (задаёмся, см. выше); kM  – коэффициент, зависящий от твёрдости рабочих поверхностей зубьев муфты: при 40–50 HRC kM  ( 6; при 58–62 HRC kM ( 12.

С целью предупреждения интенсивного изнашивания выполняется расчёт по условному давлению:
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где 
[image: image7.wmf]h

k

=1,11 и 
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= 1,0 соответственно при коэффициенте высоты зуба 
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h

= 0,8 и 
[image: image10.wmf]*

a

h

= 1,0; 
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– коэффициент неравномерности удельной нагрузки для муфт, нарезанных на жестких деталях, 
[image: image12.wmf]нр

k

=1,1; 
[image: image13.wmf]нр

k

= 1,3 – для муфт, нарезанных на тонкостенном ободе центральных колёс.

Допускаемое давление 
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 в зависимости от вида термообработки зубьев принимается, МПа:

– улучшение (НВ < 350) 


3,6–4,6;

– закалка (HRC < 55)



5,3–6,7;

– термохимическая обработка (HRC < 62) 
10–12.

Толщина обоймы муфты определяется из расчёта на кручение или вначале конструируется, а потом проверяется на кручение. 
В муфтах планетарных передач общего машиностроения центрирование деталей сочленения осуществляется по окружности выступов зубчатых колёс da или по боковым поверхностям зубьев. В муфтах быстроходных передач центрирование производится по da с минимальными зазорами. Ориентировочно боковой зазор принимается 0,05m муфт, нарезаемых на жестких деталях, и примерно 0,08m для муфт, нарезаемых на тонкостенных податливых деталях.

Зубчатые муфты часто осуществляют осевую фиксацию плавающих звеньев. Для этого в центре или с двух сторон внешних или внутренних зубьев протачивают канавки, в которые закладывают пружинные кольца прямоугольного или круглого сечения. Для удобства монтажа концы колец круглого сечения могут быть отогнуты в радиальном или осевом направ- лении, а концы плоского кольца – просверлены. Соответствено по размеру отогнутых концов кольца должна быть выфрезерована часть зубьев на торце или сделаны пазы в ободе одной из деталей.

Для повышения износосойкости зубьев полумуфт их рабочие поверхности термически обрабатывают: более твёрдыми делают зубья полумуфт внешнего зацепления, менее твёрдыми – внутреннего.

В мелкосерийном производстве контакт зубьев по длине и степень участия в контакте всех зубьев проверяют по краске. В серийном произ -водстве начальный контакт полностью определяется принятой точностью изготовления сопряженных деталей.
Для учёта неравномерности нагружения сателлитов в расчёты вводится поправочный коэффициент 
[image: image15.wmf]W

, представляющий собой отношение максимальной нагрузки на сателлит к средней нагрузке, найденной в предположении равномерного распределения. Чем                точнее изготовление колёс и тщательнее монтаж, тем меньше значения Ω. Если k = 3 и одно или два основных звена редуктора плавающие, передача выполнена с высокой точностью (не ниже 6 по                    ГОСТ 1643-81), то можно принимать 
[image: image16.wmf]W

 = 1. Если эти условия не выполняются, но точность изготовления колёс высокая, то при k=3 рекомендуется принимать 
[image: image17.wmf]W

 = 1,1–1,15. Если же все колёса и водило не плавающие, то 
[image: image18.wmf]W

 ( 1,35–1,45, а при недостаточной точности изготовления и монтажа он ещё более возрастает до значений                
[image: image19.wmf]W

 ( 1,6–1,8. Нужно стремиться к выполнению условия 
[image: image20.wmf]W
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1,1–1,3.

Пример 5.

Выполнить проектный расчет передач планетарного редуктора по следующим данным:

– кинематическая схема привода – рис. 2.4,а;

– мощность на входе привода Nэф = 15 кВт;

– электродвигатель 4А160М4У3: Nдв=18,5 кВт, nдв=1467 об/мин;

– кинематическая схема планетарного редуктора – схема [image: image23.png]


, рис. 2.2;

– требуемое передаточное число редуктора up = 13;

– требуемый срок службы – 5 лет;

– коэффициенты использования во времени: в течение года – 0,5; в течение суток – 0,3;

– режим нагружения – средний равновероятный по                    ГОСТ 21354-87;

– максимальный возможный момент – 1,4 Т;

– привод работает в условиях закрытого отапливаемого помещения;

– привод – самостоятельная сборочная единица;

– редуктор будет использован в приводе серийной машины.

П5.1. Синтез передач редуктора.

П5.1.1. Принимаем:

– число сателлитов k = 3;

– в редукторе будут использованы прямозубые цилиндрические зубчатые колеса;

 – в качестве плавающего звена будет вход редуктора – для подачи момента на шестерню a используется муфта с одним зубчатым венцом (по типу рис. 3.3, а). Тогда кинематическая схема редуктора принимает вид, приведенный на рис. П5.1.

[image: image24.png]



Рис. П5.1. Кинематическая схема редуктора
П5.1.2. Принимаем число зубьев шестерни кратное числу сателлитов zа = 27. Варианты с zа = 21 и zа = 24 не проходят по условиям сборки .

Действуем, как в примере 2, получаем:
[image: image25.png]—u,|=1-13|=12




П5.1.3. Принимаем [image: image27.png]U]
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.
[image: image28.png]sul, = 27-3 =281





[image: image29.png]z;  z,/z, 8127
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[image: image31.png]Zp =UP, -z =436 =144




П5.1.4. Проверяем:

– по условию соосности

[image: image32.png]



[image: image33.png]27 +81=144—36 - 108= 108




– по условию сборки  [image: image35.png]


 [image: image37.png]2
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;
– по условию соседства

[image: image38.png]T
2o+ 2< (2 +2,) sin;




[image: image40.png]81+2 < (81+27)-sin——;— 83 < 93



;
[image: image41.png]2 +2 < (z,~ 7) *sin;




[image: image42.png]. 180
36+2 < (144 —36) - sin——; - 38 < 93.5




– фактическое передаточное число редуктора

[image: image43.png]



Таким образом: zа = 27; [image: image45.png]


 = 144; [image: image47.png]


= 81; [image: image49.png]


 = 36.

 П5.2. Частоты вращения валов редуктора

 П5.2.1. Частота вращения ведущего вала (вход редуктора, частота вращения солнечного колеса), об/мин: 

[image: image50.png]5. = 1467,00 /MHH




 
П5.2.2. Частота вращения неподвижного колеса, об/мин:
[image: image51.png]n, = 0,00,/MHH




П5.2.3. Частота вращения ведомого вала (выход редуктора, частота вращения водила), об/мин:
[image: image52.png]— 27 1128,06
=3 = 1128,06/mum




П5.2.4. Частота вращения сателлита g–f вместе с водилом, об/мин:
[image: image53.png]96
=7 (1 —z—;) —1128- (1 —ﬁ) — ~338.4,06/Mun





или

[image: image54.png]144
=7 (1 —z—;) —1128- (1 —ﬁ) — —338.4,06/Mun





П5.2.5. Частота вращения сателлита g–f относительно водила, об/мин:

[image: image55.wmf]338,4112,8451,2.
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Ведущий вал и водило вращаются в одну сторону, а сателлит g–f – в другую.
П5.3. Расчёт на прочность пары a–g

Размеры редуктора, выполненного по схеме [image: image57.png]


, определяются передачей a–g при [image: image59.png]


 (табл. 2).

Материалы зубчатых колес a и g: сталь 40ХН; термообработка – сквозная закалка ТВЧ; предел текучести сердцевины [image: image61.png]


; твердость боковых поверхностей зубьев: шестерни [image: image63.png]


, колеса [image: image65.png]


. 

П5.3.1. Допускаемые напряжения для расчета на контактную выносливость 

[image: image66.png]


,
где [image: image68.png]


 – допускаемое напряжение для расчета на контактную выносливость при неограниченном сроке службы; [image: image70.png]Outimp = L7THRC + 200



 – пределы контактной выносливости при сквозной закалке: шестерни [image: image72.png]745+ 200 = 965MIla

Trlimb =



; колеса [image: image74.png]Optimp = 17 - 40+ 200 = 880MIla



; SH – коэффициент безопасности; SH = 1,2, так как [image: image76.png]HB > 350



; ZR – коэффициент, учитывающий влияние шероховатости рабочей поверхности зубьев, при шероховатости 2,5 мкм, ZR = 0,95; [image: image78.png]


 – коэффициент, учитывающий окружную скорость, так как расчет ориентировочный и точное значение окружной скорости пока неизвестно, принимаем [image: image80.png]


.

При этих значениях:

для шестерни: [image: image82.png][oua] 0.95-1=763,MIla



;

для колеса[image: image84.png]0.95-1 = 696,MIla.




.
Коэффициент долговечности:

[image: image85.png]



Для закаленных материалов [image: image87.png]1<K, =138



.
При расчетах на контактную выносливость m = 6.

NHO – базовое число циклов, соответствующее [image: image89.png]



[image: image90.png]0-(HB)**




.
При назначенных твердостях рабочих поверхностей зубьев:

для шестерни (za)

[image: image92.png]N.,, = 30-450%* =6.99-107,



 циклов;

для колеса (zg)

[image: image94.png]N.,, = 30-400%* =5.27-107,



 циклов.

NHE – фактическое число циклов нагружения:

[image: image95.png]Nyr

Ny * Uy,




где NH –число циклов нагружения за срок службы привода при заданном режиме эксплуатации, цикл:
[image: image97.png]=60-

C;

n et



, 

где сi – число зацеплений шестерни 1 за один оборот; в рассматриваемом случае c1 = 3; 
[image: image98.png]06 06
n, = 1467 —112.8= 13542,  n, =4512,— —;
p— p—




[image: image99.png]06 06
n, = 1467 —112.8= 13542,  n, =4512,— —;
p— p—




t – требуемый ресурс привода, ч,
[image: image100.png]365-z-kr+24-k.=365-5-0.5-24-0.3 =6570,4acos.




По таблице стандарта при средневероятном режиме нагружения

[image: image101.png]Uy = Uyo = 0.25




При таких данных:
[image: image103.png]N,, =60-3-1354.6-6570 = 160.12-107,




[image: image105.png]N,, =60-3-451.2-6570=17.78-107,




[image: image107.png]N, =40.03-107



 ,  [image: image109.png]4.445-107,




В результате сравнения [image: image111.png]Niois < Nygq



, поэтому принимаем KHL1=1;

[image: image112.png]Nio2 < Nugz

u





Допускаемые напряжения, МПа:
[image: image113.png][o],=763-

=763 (MIla); [o], = 696+ 1.028 = 716 (MIla);



     [image: image114.png][o],=763-

=763 (MIla); [o], = 696+ 1.028 = 716 (MIla);




Поскольку передача прямозубая для расчетов принимаем меньшее значение


[image: image115.wmf][
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П5.3.2. Допускаемое напряжение для расчета на контактную прочность для закаленных материалов, МПа:
[image: image116.png][04max] =40+ HRC = 40-40 = 1600 (MIla)




П5.3.3. Допускаемое напряжение для расчета на изгибную выносливость

[image: image117.png]



где

[image: image118.png]



предел изгибной выносливости при сквозной закалке ТВЧ:

[image: image119.png]Ortimb1i = Oflimpz = 650 MIla



 ;
коэффициент безопасности SF = 1,75; коэффициент, учитывающий реверсивность работы [image: image121.png]


= 0,75.

Таким образом:
[image: image122.png][062], = [0%al, ,m 0.75 = 352 (MITa)




Коэффициент долговечности:
[image: image123.png]



Для закаленных материалов [image: image125.png]1<K, <16um=9



;
[image: image127.png]


 – базовое число циклов, соответствующее пределу выносливости, цикл:
[image: image128.png]+ 108, uMKIOE




[image: image130.png]


– фактическое число циклов нагружения

[image: image131.png]


,
где [image: image133.png]


– число циклов нагружения за срок службы привода при заданном режиме эксплуатации

[image: image134.png]N., = Ny, = 160.12- 107, uuxios



;
[image: image135.png]N., = Ny, = 17.78 - 107, uuxios



;
по таблице стандарта [image: image137.png]



[image: image138.png]N.r, = 32.024- 107quknoB; Ny, =

.556+ 107 HUK/IOB



     [image: image139.png]N.r, = 32.024- 107quknoB; Ny, =

.556+ 107 HUK/IOB




В результате сравнения в обоих случаях [image: image141.png]Ngo < Neg



 и [image: image143.png]K <1



. Принимаем [image: image145.png]Kep =1, ]



 Допускаемые напряжения для расчета на изгибную выносливость

[image: image146.png][0z] = 352 MIla




П5.3.4. Допускаемые напряжение для расчета на изгибную прочность для закаленных материалов, МПа
[image: image147.png]0.6-700 = 420 (MIIa)




П5.3.5. Определение межосевого расстояния пары a–g из расчета на контактную выносливость, мм
[image: image149.png]Gag = Ko+ (tgy +1)7[—2mk

[ET—



, 

где [image: image151.png]


 – для прямозубых передач;

передаточное число проектируемой пары a–g:

[image: image153.png]Uah

Zg





T2 – момент на колесе этой пары, Нмм:
[image: image154.png]



[image: image155.png]Nog
. =9.55-108- =2 2% _955- 715
108 —
0 1467 97648.26 ~ 97650 HMu;




Считаем, что описанные условия (п. 3.6.7) выполняются частично и принимаем [image: image157.png]


. Тогда

[image: image158.png]97650-1.3
T, = =" = 42315(Hmm);





[image: image159.png]= 126945 (Hmm)





Потерями на трение для этой ситуации пренебрегаем (п. 3.5);
[image: image161.png]


 – коэффициент ширины колеса относительно межосевого расстояния; принимаем [image: image163.png]


=0.5.

[image: image165.png]


 – коэффициент нагрузки: твердость рабочих поверхностей зубьев [image: image167.png]HB > 350



; [image: image169.png]


.

Таким образом, получаем, мм:
[image: image171.png]Qg 249+ (3+1)° = 76957 (Mm)



.

П5.3.6. Модуль зацепления, мм:
[image: image172.png]= 1.425 (o)




По стандарту принимаем m = 2,0 мм. Можно было принять m=1,5 мм, но, несколько снижая требования к точности изготовления, принимаем m=2,0 мм.

П5.3.7. Геометрические параметры передачи, мм:
солнечное колесо [image: image174.png].0+ 27 = 54 (Mm)




;
сателлит [image: image176.png].0-81 =162 (Mm)




.
Межосевое расстояние [image: image178.png]Az, = 0.5+ (54+ 162) = 108, MM



.

Ширина колес:

сателлит [image: image180.png].5+ 108 = 54 (Mm)




;
солнечное колесо [image: image182.png]54+ 6 =60 (MM)



.
П5.3.8. Проверка зубьев зацепления a–g на изгибную выносливость. Так как в редукторе применяются прямозубые передачи, то

[image: image183.png]Op; =

Yei®

e

Ke

< [og];




где [image: image185.png]


 – коэффициент нагрузки при расчетах на изгибную; [image: image187.png]


 – момент, действующий на i-ое колесо пары; [image: image189.png]


 – коэффициент формы зуба i-го колеса пары; [image: image191.png]


 – начальный диаметр                  i-го колеса пары; так как колеса нарезаны без смещения инструмента начальный диаметр равен делительному [image: image193.png]


.

Расчет ведется по той детали, у которой частное [image: image195.png]


 меньше.

Коэффициент формы зуба находится по графикам                     (прил. 11, 12) для внешнего зацепления в зависимости от величины смещения инструмента при нарезке зубьев и числа зубьев: при числе зубьев [image: image197.png]Yey = 3.87



, при [image: image199.png]81; Vg, = 3.62




. Таким образом,

[image: image201.png]ors 232 _ 90956 < 252 = 332 _ 97237
Py

), 387 el,




Следовательно, расчет ведется по шестерне, МПа
[image: image202.png]_ 2481538712 ;01 4,0, — 352, MIL
Or1 = ea.84.20 2/ Orly = 3952, Mla




П5.3.9. Проверка зуба зацепления a–g на контактную прочность

[image: image204.png]Ortmax = O < [Ortmax]




,

где (Н – действующие контактные напряжения, МПа
[image: image206.png]



Тmax - величина максимальной нагрузки, [image: image208.png]=14-



 (техн. зад. примера 5); (Нmax – допускаемое напряжение для расчета по максимальным нагрузкам, [image: image210.png][0tmax] = 1600 MIIa.




[image: image211.png]226.044,MIla




Максимальные допускаемые напряжения, МПа
[image: image214.png][Orrman] = 226.044 - 1.4 ~ 267.459,MI1a



 < [image: image216.png][0tmax] = 1600 MIIa.




П5.3.10. Проверка зуба на изгибную прочность

[image: image218.png]Orma:



,

где [image: image220.png]7.391 MIla (cm.115.3.8);




(п. П5.3.4); [image: image222.png]=14-



 (техн. зад. примера 5); [image: image224.png]


 (п. П5.3.4);

[image: image225.png]=67.391-1.4=94347 < 420 MIla

O rmax



.
П5.3.11.Силы в зацеплении a–g:

– окружная сила на солнечном колесе a, Н

[image: image226.wmf]2T

242315

a

F===1567,222

at

d54

a
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;

– окружная на колесе g, Н
[image: image227.png]2, _2- 126945
162

= 1567.222(H)




– радиальная, Н

[image: image228.wmf]F=Ftg

α1567,222tg20570,341

arat

×=×=

o

;


[image: image229.wmf]F=Ftg

α=1567,222tg20=570,341

grgt

××°

.

П5.4. Расчёт на прочность пары f–b.

П5.4.1. Исходные данные: 

– модуль [image: image231.png].0MM (TIOJIy4eH B MpeAbIAYIEM PAciéTe);



(получен в предыдущем расчете);
– межосевое расстояние [image: image233.png]a = 108, MM(nony4eHo B MpeAbIAYLIEM DACYETE);



 (получен в предыдущем расчете);
– передаточное число u=4 (получено в предыдущем расчете);

– момент на колесе f Tf =126945 Нмм (получен в предыдущем расчете);

– момент в зацеплении с колесом b Tb= Tf( u=126945(4= =507780 Нмм; 
– момент на выходе (момент на водиле) Th=Tb  k=507780(3 = =1523340 Нмм;

– делительные диаметры, мм:

[image: image235.png]2.0-36=72,MM



;[image: image237.png]dy, =m-z, =2.0-144 = 288,MM



;

– ширина колёс, мм: 
сателлит fb= ψbaa=0,5[image: image239.png]


108=54;

 


колесо bb= fb + 6= 54+6 = 60.

П5.4.2. Принимаем: 

– для сателлита f – материал сталь 40ХН, термообработка – улучшение, твердость 300НВ;

– для неподвижного колеса b – материал сталь 40Х, термообработка – улучшение, твердость 280НВ.

П5.4.3. Допускаемые напряжения:

Повторяя действия и используя пособия [10, 13, 14], с учётом вида зацепления, указанной в техническом задании возможной перегрузки, принятой термической обработки и частоты вращения деталей рассматриваемой пары, получаем допускаемые напряжения для расчётов:

– на контактную выносливость
 
[image: image240.wmf][

]

544

1

 

544

H

»

=

s

.

 МПа;

– на изгибную выносливость 
[image: image242.png][o:], =278



, МПа;

[image: image244.png][og], = 235



, МПа;

– на контактную прочность 
 [image: image246.png][Oameax] & 1792, MIla



; 

– на изгибную прочность
[image: image248.png]


. 

П5.4.4. Расчёт на контактную выносливость

Фактически действующие в зацеплении f–b контактные напряжения:
[image: image249.png]



Подставляя параметры передачи (не забывая, что зацепление внутреннее), получаем, МПа:
[image: image251.png]419.594 <544




.
П5.4.5. Проверка зубьев зацепления b–f на изгибную выносливость
 Так как в редукторе применяются прямозубые передачи, то

[image: image252.png]Op; =

Yei®

e

Ke

< [og];




Коэффициент формы зуба находится по графикам в зависимости от величины смещения инструмента при нарезке зубьев и числа зубьев (не нужно забывать о том, что пара f–b c внутренним зацеплением). Смещения инструмента при нарезке в данном случае нет, а при числе зубьев [image: image254.png]6 Ve = 3.62



, при [image: image256.png]z, = 144; Y, = 3.81



. Таким образом,

[image: image258.png]ors _ 278 _ 76796 > 252 = 222 _ 61,680
Tt

), 362 el,



.
Следовательно, расчет ведется по колесу.

[image: image260.png]=149.278,MIla < [Gf,] = 235 MIla



[image: image261.png]=149.278,MIla < [Gf,] = 235 MIla



 .

П5.4.6.Проверка зуба на изгибную прочность, МПа:
[image: image263.png]


,

при [image: image265.png]Ogy, = 149.278 MIla (1.4.5.¢




(п. 4.5.6);  [image: image267.png]=14-



 (техн. зад. примера 5)
[image: image268.png]Opomar = 149.278-1.4 = 208.279,MIla < 512 MIla




П5.4.7. Проверка зуба на контактную прочность, МПа:
[image: image270.png]


,

где [image: image272.png][04] = 419.594



, МПа; величина максимальной нагрузки [image: image274.png]=14-



 .
Максимальные действующие контактные напряжения, МПа:
[image: image275.png]0. —=419.594.y/1.4 = 496.47,MIla < 1792, MIla



[image: image276.png]0. —=419.594.y/1.4 = 496.47,MIla < 1792, MIla




П5.4.8. Силы в зацеплении f–b:

– окружная, МПа

[image: image277.wmf]3527
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;

– радиальное усилие, Н:

[image: image278.wmf]1284
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