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Н а р а б о т у  зубч аты х передач  сущ ественно влияют колебательны е  
процессы , в озни каю щ ие из-за  погреш ностей изготовления, непостоянства  
ж ест к о стей  и т. п. В отдельны х сл уч аях  эти колебательны е процессы  
могут вызвать на зу б ь я х  дополнительны е нагрузки, сои зм ер им ы е с в ел и 
чиной статистических н агрузок  (а при явлениях р езо н а н са  или б л и з 
ких к нем у —  д а ж е  превосходить  их) .  П о эт о м у  учет д и н а м и ч е с к и х .н а 
грузок  при расчете  передач  является обязательны м .

Д и н а м и ч еск и е  нагрузки зависят  от м а сс  вращ аю щ и хся  зубч аты х  
колес (и связанны х с ними д е т а л е й ) ,  от величин погреш ностей и зготов
ления, ж есткостей  связей и скорости, увеличиваясь с ростом перечислен
ных факторов.

И ссл ед о в а н и ю  динам ических н агрузок  посвящ ен р яд  работ, б о л ь 
шинство которых относится к п р я м озубы м  п ер едач ам  (Э. Бакингэм ,  
А. И. П етрусевич, М. С. П олоцкий и д р .) .

В соврем енны х скоростны х пр и водах  получили р аспростран ен ие  
к о со зу б ы е передачи . З у б ч а т ы е  п ередач и  являю тся в о зб у д и тел я м и  2 ви
дов  колебаний: парам етрич еск их и кинематических. П арам етри ческ им  
в о зб у д и тел ем  колебаний является  периодически и зм ен я ю щ ая ся  с углом  
поворота зу б ч а то го  колеса  о б щ а я  ж есткость  зубьев , а кинематические  
к ол ебан ия  возни каю т и з -за  ош и бок  изготовления зубч аты х колес. Эти  
погреш ности, как п ок азы вает  анализ, им ею т за к он ом ер н ую  п ер и од и ч е
скую  зависим ость  от угла  поворота зубчаты х колес. В н астоя щ ее время  
зубч аты е колеса  н а р еза ю тся  в основном м етодом  обкатки, о су щ ест в л я 
емы м с пом ощ ью  червячной фрезы.

Ц илин дрически е к о созубы е колеса, н ар езанн ы е указанн ы м  сп о со 
бом (в отличие от п р я м о зу б ы х  к о л ес ) ,  являю тся г о р а зд о  меньшими  
в о зб у д и тел я м и  кол ебан ий  вследстви е того, что в них не проявляю тся  
совсем  (или проявляю тся  в меньшей степени) д в а  указан н ы х выше вида  
колебаний.

В к осозубы х п е р е д а ч а х  незначительное и зм енен ие сум м ар н ой  ж е с т 
кости по у гл у  поворота  (в отличие от пр я м о зу б ы х  передач , где  в точках  
п ер есо п р я ж ен и я  ж естк ость  м еняется р е зк о ) ,  а т а к ж е  незначительное  
влияние погреш ности  установки и изготовления инструм ента п од тв ер 
ж д а е т с я  целым р яд ом  исследований.

С огл асн о  м етоди ке А. И. П етрусеви ча, получивш ей наи бол ьш ее  
р а сп р о ст р а н ен и е  в С С С Р  [4 ] ,  динам и чески е нагрузки в к о созубы х п е 
р ед а ч а х  вы зы ваются ош и бкам и в о к р у ж н о м  шаге, т. е. в р асп ол ож ен и и
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U  = - т—    (1 )
1 5 0 +  , . / 1 5 0 +  2 2 5 - IO4 . ,

Vw2+1 + V D//*-+1
В этой форм уле:

At  —  ош ибка в ок р уж н ом  ш аге в м к  (при скоростях, больш их  
15 м / с е к , в ф о р м у л е  (1) вместо A t  представляется  At  —  5 в случае, если

AZ >  м к  и —  при AZ V  Ю м к  [4] ) ;
2

(1Ш —  ди ам етр  ш естерни, с м ;
V —  ок р у ж н а я  скорость, м / с е к ;
Z lu —  число зубьев  шестерни;
d  —  ди ам етр  того из зубч аты х колес (ш естерни или к о л ес а ) ,  на 

котором ош ибка вызывает больш ую  динам и ческую  нагрузку.
С огласно  [4] ф ор м ул а  (1) для  высокоскоростны х передач  может 

быть несколько упрощ ена.

Е сли вы дер ж ив ает ся  усл овие —  • г  <  440  m s —  торцевой м о д у л ь
rr is

и зубч аты е колеса  н а р еза ю тся  на станках с точными делительны ми  
передачам и , им ею щ им и х ор ош о пригнанное за ц еп л ен и е  (ош ибки в ок
р у ж н о м  ш аге приводят к плавном у и скаж ен ию  проф иля зу б ь е в ) ,  знаме
натель ф орм улы  (1) зам ен яется  удвоенны м третьим членом.

Д л я  анал и за  этого пол ож ен и я  ф о р м у л у  (1) представим  так:

U = Q  — ---- , (2)
А +  В  +  С

л 1^ O +  , „г д е  A =   — 1-и член знам енателя;
сіш • Zr -

В = V A 2 +  I — 2 -й  член знам енателя;

зубь ев  по дели тельн ой  окр уж ности  зубч атого  колеса. Э то п р ои сходи т
всл едстви е неточности кинем атической цепи станка. Д и н ам и ч еск ая  н а 
гр узк а м о ж ет  быть о п р ед ел ен а  по ф ор м ул е

C =  | /  — 'в' 10 L \ — 3- й член знам енателя;
V г'+ V 2 1

к оэф ф и ц и ен т  проп орц ион альности .Q -
Ч а щ е всего ш естерня и колесо бы строходны х передач нар езаю тся  

на о дн их  и тех  ж е  станках, поэтом у  значение d  м о ж н о  принять 
равным d m .

П роведенны й расчет (табл. 1) пок азал , что при окруж ны х скоро
стях и числах зубьев  ш естерни, характерны х для  бы строходны х передач 
(0 =  3 5 + -1 0 0  м/сек,  г ш = 2 5  +  77) ,  значение динам ической нагрузки,  
подсчитанное по ф о р м у л е  типа 2, отличается не бо л ее  чем на 5% от 
значений, подсчитанны х по ф о р м у л е  типа 1*)

U = Q (3)
2 - с

Таким о б р а зо м , дополнительную  динам и ческую  нагрузк у  с д о с т а 
точной точностью м о ж н о  опр ед ел ять  согласно  м етоди ке [4] по форм уле;

гг  1 3 ’А  ̂ ,U  =  —  .. _ = , к г / с м .  (4 )

l / f W
4 4  Л „  1 5 0 A  1 5 0 ' * ’*) Анализ показывает, что при Л =  --------- = --------- окончательный результат

F dm‘V2 02 +
мало отличается от приведенного в табл. 1 ввиду малости самой величины А.
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Т а б л и ц а  \

Индекс
машины

V1
м/сек

Величины, входящие в формулы 2 и 3

А В с А + В + С 2-С 2-С
А + В + С

1 2 3 4 5 6 7 8 9

ГТ-700-5 39 77,6 0,0249 1,000 1,117 2,14 2,23 1,04

K-105-61- 1 41 84,3 0,0211 1,000 1,092 2,11 2,18 1,03

K-380-101-I/I 38 84,7 0,029 1,000 1,100 2,12 2,20 1,03

К-380-101 -1/11 29 112,6 0,0012 1,000 1,100 2,10 2,20 1,05

К-55-61-1 33 88,4 0,0192 1,000 1,124 2,14 2,24 1,05

К-210-61-1 32 83,0 0,0218 1,000 1,149 2,17 2,29 1,05
ОК-500-92 37 75,7 0,0262 1,000 1,134 2,16 2,26 1,04

К-500-61-1 33 78,5 0,0243 1,000 1,155 2,17 2,31 1,06

9000-11-1 77 35,1 0,1210 1,000 1,143 2,26 2,28 1,01

900-31-1 59 102,8 0,0089 1,000 1,029 2,03 2,038 1,01

Н а  основании ф орм улы  (4) нами построен график (рис. 1) для  
опр ед ел ени я  величины U  в зависим ости  от пар ам етр а  z  ш -V 2 при р а з 
личных зн ачениях At.  Д и а п а зо н ы  изменения A t  и г ш- ѵ  характерны  для  
бы строходны х передач. В еличина At  м о ж ет  быть за д а н а  на основании  
паспортны х данны х нар езан н ой  зубч атой  пары.

А налитическое иссл едов ан и е  колебательны х процессов  в п е р е д а 
чах затрудн ительн о , так как многие парам етры  являю тся м ал о  и зв ест 
ными, а редукторны е установки (наприм ер Г Т ЗА ) п р ед ставляю т собой  
сл ож н ы е системы с ш ироким д и а п а зо н о м  изменения м асс и ж е с т к о 
стей. Р а зр а б о т к а  инж енерны х методов  расчета с учетом всех основных  
факторов, от которых зависит о п р ед ел ен и е  динам ических нагрузок,  
пр ед став ля ет  очень больш ие трудности . Э ксперим ентальны е ж е  работы  
в этой обл асти  малочисленны е и к их проведению  приступили ср ав н и 
тельно недавно  [2, 5 и 7 ] .  П о эт о м у  сл ед у ет  реком ендовать оп р ед ел ен и е  
дополнительны х динам ических нагрузок  в скоростных п ер ед а ч а х  по  
методике [4 ] ,  усп еш но применяемой при проектировании многих ответ
ственных редукторов.

П ри расчете на контактную  прочность косозубы х колес (с т в ер д о 
стью рабоч их  поверхностей зубь ев  H B  ^  350) по м етодике [4] п р е д 
л агается  учитывать лишь половину динам ической нагрузки, вы зы вае
мой ош и бкам и ок р у ж н о го  ш ага. В основу этой р еком ен даци и  п о л о ж е 
ны сл ед у ю щ и е п р ед пол ож ени я:

1. С р едн етв ер ды е и о со бен н о  мягкие (улучш енны е) поверхности  
зубч аты х колес не сн и ж а ю т  пр ед ел а  выносливости при ограниченном  
выкрашивании.

2. Ойіибки в ш аге частично ком пенсирую тся из-за  изм енения формы  
зубь ев  вследстви е обм инания  их р абоч их поверхностей (рис. 2 ) .

3. Д и н а м и ч еск а я  н агрузка , изм еняясь по си нусоиде, то п р и б а в л я 
ется к полезной  нагрузке, то вычитается из нее (рис. 3 ) .

О днак о  учет лишь половинного значения динам ической нагрузки  
вызы вает опр ед ел енн ы е сомнения.

1. П ер в о е  п р ед п о л о ж ен и е  справедливо, одн ако при проведении  
эк сперим ентов  и при р асчете ответственных приводов ж ел а т ел ь н о  знать  
действительны е нап ряж ения .

2. Факт ком пенси рую щ ей приработки передачи, п о д тв ер ж д а ем ы й  
рядом  и ссл едов ател ей  [3, 6 и 8 ] ,  у ж е  учитывается при опр ед ел ени и  ди-
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Рис. 1. График для определения дополнительных динамических нагрузок



намической н а гр у зк и ^  в формулах (1) и (4) значение At при At > 1 0

берется равным At — 5, а при At < 1 0  j -

3. При работе передачи при числе циклов, превышающем базовое, 
ф акт изменения динамической нагрузки значения не имеет.

4. В методике [4] вместо величины в формуле следует подставлять 
значение U i+  U9 где Ui — дополнительная динамическая нагрузка, 
вы зы ваемая накопленной ош иб
кой шага, хотя величина (соглас
но [2]) и не бывает значитель
ной.

Д л я  оценки величины дин а
мической нагрузки, которую не
обходимо учитывать при расчете 
зубчатых передач, нами проведе
ны специальные эксперименты.
Были испытаны серии зубчатых 
колес, имеющих значение At, р а в 
ные 13 и 8 мк*).

Все эксперименты проводи
лись на скоростном стенде с за м к 
нутым двухпоточным контуром 
в диапазоне скоростей 20-+
-+ 60 м/сек. Сравнение несущей

способности зубчатых колес проводилось при предельной нагрузке, вы
бранной нами в качестве критерия выносливости при испытаниях зубча
тых передач на контактную прочность.

z 80
I  70
Щ.60

I  50 
4  40  
D 30
1 20
м ю

1

/
/

2 !:-J

<? 4 б 8 JO 1? 14 1618

Рис. 2. Изменение ошибки в шаге (Z =  21): 
1 — до притирки; 2 — после притирки

Рис. 3. К учету динамических нагрузок: Рпол — ста
тические нагрузки; Рдин — динамические нагрузки; 

срк — угол поворота зубчатых колес

I. В результате эксперимента были получены значения номиналь
ных нагрузок Рном » соответствующих пределу усталости. Так  как  зуб
чатые колеса были изготовлены из одного материала с одинаковой твер
достью рабочей поверхности, то предельные напряж ения по Герцу для

* Геометрические и конструктивные параметры сравниваемых зубчатых пар были 
выбраны одинаковыми: тп =  3 мм\  рд =  19°11 '25"; В =  30 м м ; t e 2; B\ta =  1,06.
6. Заказ 6167 81



обеих передач (o ' и g"*),  вызываемые совместным действием статиче
ских и динамических нагрузок, должны быть равны.

Так как значение а может быть определено как

O  =  Q b P c - T ( 5 )
П 9

и а' равно а", то, следовательно, и Pn = Pn или

дин? (6)

где PCT

Per +- Aa-Pahh — Pст +  A i -P,
номинальные нагрузки для  сравниваемых передач; 

Р,дин и РдИн — дополнительные динамические нагрузки, найденные для  
зубчатых колес с разными ош ибками шага; коэффициент, о ц е 
нивающий влияние динамической нагрузки на контактную прочность.

По методике [4] значение динамической нагрузки для наших 
колес, нарезанных соответственно с точностью At' = 1 3  и Д /" = 8  
равно

1 3 ( Д < ' - 5 )
P ДИН ----

/
2 2 5 - IO4

Z2ul- V +  1

13 At'

р —
г  ДИН ----

2 2 5 - IO4
(T)

л-иі V i +  1

20 40 60

Лд 1,30 1,10 1,03

г п
П одставляя в выражение (6) значения Ртн и Pmn из формул (7) 

и (7 ') ,  а такж е  величины Pn и Pn, полученные экспериментально 
для различны х скоростей, найдем значения коэффициента A r (табл. 2).

Факт уменьшения коэф- 
Т а б л и ц а  2 фициента А д с ростом ско

рости может быть объяснен 
тем, что с увеличением тол
щины масляного клина воз
растают его демпфирующие 
свойства.

Таким образом, полу
ченные значения коэффи

циента Ar , оценивающего влияние динамической нагрузки на контакт
ную прочность зубчатых передач, подтверждают необходимость учета 
полной величины динамической нагрузки. Поэтому коэффициент дина
мичности Кд > используемый при расчетах зубчатых передач на вынос
ливость рабочих поверхностей зубьев, следует определять по формуле

1 , U  /оч JT 1 ■ Ü’5 UК д =  I H (8) вместо выражения Kr = 1 +  _____ , рекомендуемо-
Pп Pn

го в [4]. При этом значении LJ определяется по методике [4].

Выводы

1. Расчеты, проведенные для большого числа скоростных редукто
ров и мультипликаторов, показывают, что для определения дополни
тельно динамической нагрузки с достаточной степенью точности можно 
пользоваться упрощенной формулой (4).

* Напряжения в полосе, полученные по формуле (5) для зубчатых колес с ошиб
ками шага 13 и 8 мк, обозначим через а' и а" соответственно.
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2. Построенный график позволяет с минимальными затратам и вре
мени определять значение динамической нагрузки по методике 
А. И. Петрусевича.

3. Эксперименты, проведенные на зубчатых колесах различной точ
ности, показали, что при расчете зубчатых передач на контактную проч
ность необходимо учитывать не половинное, а полное значение динами
ческой нагрузки. При этом коэффициент динамичности, вводимый в рас 
чет, определяется по формуле (8).
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