
УДК 539.538:539.3

© 2009

М. В. Чернець, В.В. Береза

Метод розрахунку довговiчностi та зношування

конiчних евольвентних зубчастих передач

(Представлено членом-кореспондентом НАН України О.Є. Андрейкiвим)

Подано новий розрахунковий метод для оцiнки довговiчностi та зношування конiчних

евольвентних зубчастих передач з прямими та косими зубами. Проведено числовий

розв’язок задачi з визначення ресурсу передачi.

Конiчнi зубчастi передачi знаходять широке застосування у машинобудуваннi при переда-
ваннi силового потоку мiж валами, осi яких перетинаються. Як вiдомо з практики, основною
причиною виходу з ладу зубчастих передач є зношування зубiв внаслiдок проковзування.
Однак для вказаного виду передач вiдсутнi методи оцiнки їх зношування i довговiчностi.
Нижче наводиться новий розрахунковий метод, що базується на узагальненiй методологiї
дослiдження кiнетики зношування трибосистем ковзання [1] та методi оцiнки зношування
цилiндричних зубчастих передач [2–5].

1. Математична модель кiнетики зношування. В умовах тертя ковзання (про-
ковзування при коченнi) кiнетика зношування трибосистеми описується системою лiнiйних
диференцiальних рiвнянь [1]

1

v

dhk
dt

= Φ−1

k (τ), k = 1, 2, (1)

де v — швидкiсть ковзання; h — лiнiйне зношування; t — час зношування; Φ(τ) — хара-
ктеристична функцiя зносостiйкостi матерiалiв у прийнятiй парi тертя при заданих умовах
тертя — базовий iнтегральний параметр моделi; k — нумерацiя елементiв трибосистеми;
τ = fp — питома сила тертя за законом Кулона; f — коефiцiєнт тертя ковзання; p —
контактний тиск.

Експериментальнi значення функцiї зносостiйкостi Φi(τi) апроксимуються спiввiдношен-
ням

Φk(τ) = Ck

(

τS
τ

)mk

. (2)

Тут Ck, mk — характеристики зносостiйкостi матерiалiв трибопари для вибраних умов; τS =
= σ0,2/2 — границя мiцностi матерiалiв на зрiз; σ0,2 = 0,7σâ — умовна границя пластичностi
дослiджуваного матерiалу при розтягу; σâ — границя його мiцностi на розтяг.

Дослiднi значення функцiї зносостiйкостi Φi(τi) матерiалiв зубiв за результатами три-
боекспериментальних дослiджень знаходяться так:

Φi(τi) =
L

hi
, (3)

де hi — дослiднi величини лiнiйного зношування зразкiв матерiалiв; L = vt — шлях тертя;
i — ступенi навантаження.
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Рис. 1. Параметри конiчного колеса

2. Функцiя лiнiйного зношування зубiв. З урахуванням (2) пiсля роздiлення змiн-
них та iнтегрування системи (1) за умови τ = fp = const одержуємо, що лiнiйне зношуван-
ня h′kj зубiв конiчної передачi у довiльнiй точцi їх робочих профiлiв протягом певного часу
трибоконтакту t′j при однопарному зачепленнi розраховується за формулою

h′kj =
vjt

′

j(fpjmax)
mk

Ck(0,35σâ)mk

, (4)

де vj = v — швидкiсть ковзання у j-х точках бокових поверхонь зубiв; t′j = 2bj/ν0 — час
трибоконтакту зубiв протягом перемiщення j-ї точки їх спiвдотику по ширинi площадки
контакту по контуру зуба; v0 = ω1r1 sinα — швидкiсть перемiщення точки контакту по
контуру зуба; ω1 — кутова швидкiсть шестернi; r1 = r1x = z1mn/ cos β — дiлильний ра-
дiус шестернi (рис. 1), який залежить вiд координати y по довжинi зуба; α = 20◦ — кут
зачеплення.

Зношування зубiв протягом заданого ресурсу роботи t∗ передачi встановлюється так:

hkj = 60nkh
′

kjt
∗, (5)

де nk — кiлькiсть обертiв зубчастих колiс.
Ресурс передачi при заданому граничному зношуваннi hk∗ зубiв

t =
hk∗
hkj

. (6)

Максимальнi контактнi тиски pjmax та ширина площадки контакту 2bj в j-й точцi об-
числюються за формулами Герца

pjmax = 0,564

√

N ′

θρj
, 2bj = 2,256

√

θN ′ρj, (7)

де N ′ = N/bw; N = TnomKg/r1 cosα — сила у зачепленнi; Tnom = 9550Pâ/n1 — номiнальний
крутний момент; Pâ — потужнiсть на ведучому валi; n1 — кiлькiсть обертiв ведучого вала;
Kg — коефiцiєнт динамiчностi; θ = (1 − µ21)/E1 + (1 − µ22)/E2; E, µ — модулi Юнга та
коефiцiєнти Пуассона матерiалiв зубiв; b — ширина вiнця конiчного колеса; w — число пар
зачеплень; ρj — зведений радiус кривизни робочих профiлiв зубiв.
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При розрахунку конiчної передачi на мiцнiсть проводиться її замiна на еквiвалентну
цилiндричну передачу з середнiм нормальним модулем mmn зачеплення та вiдповiдними
йому геометричними розмiрами. По довжинi зуба конiчного колеса (див. рис. 1) його модуль
є змiнним mmax 6 mmn 6 mmin. Тому при розрахунку зношування зубiв конiчної передачi
по їх довжинi буде використано низку еквiвалентних цилiндричних передач з торцевим,
середнiм та внутрiшнiм модулем. Вiдповiднi методи розрахункової оцiнки зношування зубiв
та довговiчностi цилiндричних прямозубих та косозубих передач розроблено у [2–5].

Вiдповiдно для косозубих конiчних передач торцевий модуль зачеплення

mte =
mmn

cos β
+
b sin δ1
z1K

. (8)

Торцевий модуль зачеплення вздовж зуба конiчного колеса у наступних розрахункових
перерiзах y

mt =

(

1−
y

Re

)

mte, (9)

де β — кут нахилу зубiв; b — довжина зубiв; y — координата розрахункового перерiзу зуба
(рис. 1).

Нормальний модуль зачеплення вздовж зуба конiчного колеса у розрахункових пере-
рiзах

mn = mt cos β =

(

1−
y

Re

)

mte cos β. (10)

Геометричнi розмiри та параметри косозубих конiчних колiс:

середнi дiаметри — dm1 = mnmz1K/ cos β, dm2 = mnmz2K/ cos β;
кiлькiсть зубiв — z1K , z2K ;
передаточне вiдношення — uK = z2K/z1K ;
довжина твiрної дiлильних конусiв — Re = Rm + 0,5b;
середня довжина твiрної дiлильних конусiв — Rm = dm1/2 sin δ1;
кути дiлильних конусiв — tg δ1 = u−1

K , tg δ2 = uK ;
ширина зубчастого вiнця — b = Rmψ/(1 − 0,5ψ), ψ = 0,25–0,26.

Параметри цилiндричних еквiвалентних колiс:

кiлькiсть зубiв — z1 = z1K/ cos δ1, z2 = z2K/ cos δ2;
передаточне вiдношення — u = z2/z1 = u2K .

Методика визначення геометричних параметрiв еквiвалентних прямозубих i косозубих
цилiндричних передач та швидкостей ковзання vj у вибраних точках зачеплення подана
у [2–5].

П р и к л ад . Розрахункова оцiнка довговiчностi зубчастих колiс передачi при двопарному заче-
пленнi проведена при таких вихiдних даних: z1K = 21; z2K = 74; mn = 5 мм; mnm = 4,35 мм (як
i середнiй модуль у прямозубiй передачi); β = 0◦; 25◦; uK = 3,52; n1 = 750 об/хв; Pâ = 20 кВт;
f = 0,07; b = 50 мм; матерiали колiс — шестерня — сталь 38 ХМЮ азотування, 58 HRC; σâ =
= 1040 МПа, σ0,2 = 730 МПа, τS1 = 365 МПа, C1 = 3,5 · 106, m = 2; колесо — сталь 40Х об’ємне
гартування, 53 HRC, σâ = 981 МПа, σ0,2 = 690 МПа, τS2 = 345 МПа, C2 = 0,17 · 106, m2 = 2,5;
E = 2,1 · 105 МПа, µ = 0,3; олива осьова СТ — 20 з антизношувальною присадкою з кiнематичною
в’язкiстю v+50◦ ≈ 15 сСт; hk∗

= 0,3 мм.
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Рис. 2. Довговiчнiсть зубiв передачi: суцiльнi лiнiї — косозуба передача (y = 0), штрихпунктирнi одното-
чковi — косозуба (y = b); штриховi — прямозуба (y = 0), штрихпунктирнi двоточковi — прямозуба (y = b);
К1 — косозуба шестерня, К2 — косозубе колесо; П1 — прямозуба шестерня, П2 — прямозубе колесо

Вiдповiдно на рис. 2 наведено довговiчнiсть зубiв колiс (прямозубих i косозубих) для
прийнятого допустимого зношування hk∗ на входi в зачеплення (j = 0) вершини зуба з осно-
вою зуба колеса.

Аналiз одержаних результатiв свiдчить про значний вплив нахилу зубiв на зростання
довговiчностi передачi. Зуби зношуються найменше в торцевому перерiзi вiнця, де модуль
зачеплення є найбiльшим.
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M.V. Chernets, V. V. Bereza

The calculation method of longevity and durability of conic evolvent

cogged gears

A new calculation method for the evaluation of longevity and durability of conic evolvent cogged

with straight and obligue cogs has been presented. The numerical solution of the problem of gear

resource determination has been realized.

ISSN 1025-6415 Доповiдi Нацiональної академiї наук України, 2009, №10 75


