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ОБЩАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА РАБОТЫ 

Актуальность. В основных направлениях экономического и со- 

циального развития СССР на 1986 - 1990 годы и на период до 2000 

roma, принятых на XXYII съезде КПСС, поставлена задача карди- 

нального повышения эффективности машиностроения на основе раз- 

работки и выпуска качественно новых машин и механизмов, отвеча- 

ющих современным требованиям в отношении надежности, ресурса, 

экономичности, металлоемкости. Этим требованиям в значительной 

мере соответствуют ци [рические зубчатые передачи с арочными 

зубьями (арочные передачи). 

Арочные передачи весьма перспективны благодаря целому ряду 

существенных преимуществ: обладают повышенной прочностью, обус- 

ловленной формой зубьев; могут работать при значительных пере- 

косах осей зубчатых колес вследствие начального контакта зубьев 

в точке и осевой самоустановки зубчатых колес; обеспечивают бо-- 

лее плавную передачу движения и допускают возможность высоко-- 

производительного изготовления. Однако, несмотря на свои досто-- 

инства, арочные передачи до настоящего времени еще не нашли 

должного применения в промышленности. Одна из причин, сдержива- 

ющих широкое их использование, - отсутствие методики расчета на 

прочность. Поэтому разработка методов расчета арочных передач 

на прочность является актуальной и важной задачей, так как ee 

решение позволит ускорить внедрение арочных передач в технику. 

Цель работн. На основе теоретических и экспериментальных 

исследований разработать инженерный метод расчета арочных пере-- 

дач. на сопротивление контактной усталости и усталости при изги-- 

бе в соответствии со структурными формулами ГОСТ 21354-75 с 

учетом специфических особенностей арочных передач. 

Методы исследования. При разработке теоретических положе-- 

ний использованы: теория поверхностей дифференциальной геомет- 

рии, метод конечных разностей, теория эвольвентных зубчатых за- 

цеплений, теория местных контактных деформаций Г.Герца, теория 

предельных напряженных состояний. 

При экспериментальном исследовании контактной прочности 

были проведены усталостные испытания методом роликовой аналогии. 

При экспериментальном исследовании изгибной прочности использо 

ваны тензометрический и р оптический методы, а 

также были проведены усталостные испытания стальных колес на 
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пульсаторе. Результаты усталостных испытаний обработаны статис- 

тическими методами. 

Научная новизна. Разработан метод инженерного расчета ароч-- 

ных передач на сопротивление контактной и изгибной усталости. 

Теоретически изучено влияние геометрических параметров 

арочных передач на продольную локализацию контакта зубьев, а 

также влияние осевой самоустановки зубчатых колес на перекос 

арочных зубьев. 

Физически обоснована и по результатам экспериментов уста- 

новлена коррекция к октаэдрической теории прочности при расче-- 

тах на сопротивление контактной усталости передач с начальным 

контактом зубьев в точке. 

Экспериментально исследовано влияние формы арочного зуба 

на уменьшение и концентрацию напряжений изгиба по ширине венца. 

Практическая ценность. Разработан инженерный метод расчета 

на сопротивление контактной и изгибной усталости арочных пере-- 

дач с начальным контактом зубьев по линии и в точке. Полученные 

расчетные формулы по своей структуре соответствуют ГОСТ 21354-75 

и являются единнми для расчета на прочность цилиндрических пе- 

редач с любыми видами зубьев. 

На основании проведенных теоретических и экспериментальных 

исследований установлено, что при перекосах осей зубчатых колес 

максимальная нагрузочная способность арочной передачи достига- 

ется при оптимальной степени продольной локализации контакта 

зубьев. Предложенный метод позволяет решать важную для практики 

задачу оптимизации - обеспечение максимальной нагрузочной спо-- 

собности на стадии проектирования арочной передачи. 

Апробация работы. Результаты диссертационной работы доло- 

жены и обсуждены на заседании кафедры "Детали машин" МВТУ эм. 

Н.Э.Баумана в 1986 году. 

Публикации. По материалам диссертации опубликованы четыре 

печатные работы, 

Структура и объем работы. Диссертация состоит из введения, 

пяти глав, заключения, перечня использованной литературы и при- 

ложения. Работа представлена на 239 страницах: содержит 143 

страниц машинописного текста, 85 рисунков, 8 таблид, список ис- 

пользованной литературы из 92 наименований и 28 страниц прило- 

жения.



СОДЕРЖАНИЕ РАБОТЫ 

Во введении обоснована актуальность темы, указана цель ра- 

боты, перечислены выполненные теоретические и экспериментальные 

исследования, сформулированы положения, выносимые на защиту. 

В первой главе сделан краткий обзор работ по теме исследо- 

вания, проведен анализ существующих методов расчетов ва проч- 

ность зубчатых передач в сформулированы задачи исследования, 

В последние десятилетия ведущая роль в исследованиях ароч- 

ных передач принадлежит советским ученым. Создан ряд научных 

центров по изучению арочных передач: КИИ, КМИ, ХПИ, OOM, ТПИ, 

МВТУ, BMV, НИПИГОРМАШ и др. Под руководством Догоды М.И., Ери- 

хова М.Л., Журавлева Г.А., Заблонского К.И., Коганова И.А., Ре- 

шетова Л.Н., Рудницкого В.И., Севрюка В.Н. и др. были выполнены 

важные работы по разработке способов нарезания цилиндрических 

колес с арочными зубъями, по модернизации зуборезных станков, 

по созданию режущего инструмента, технологической оснастки и 

средств контроля, по разработке теории зацепления и методов рас- 

чета геометрических параметров. Отмечено, что вопросам прочнос- 

TH арочных передач были посвящены только некоторые работы по 

экспериментальным исследованиям контактной усталости. 

Все методы расчетов на сопротивление контактной усталости 

основаны на теории Герца, но при двух разных подходах — началь- 

ный контакт зубьев принимают линейным или точечным. При первом 

подходе конические передачи с криволинейными зубьями рассчиты- 

вают по приближенному методу, основанному на введении биэквива-- 

лентных прямозубых цилиндрических колес, или по методике стан- 

костроительной фирмы Глисон (США), дающей при определенных ог- 

раничениях хорошие практические результаты. Отмечено, что эти 

методы непригодны в случаях с ярко выраженной локализацией кон- 

такта зубьев и поэтому не могут быть использованы для расчета 

арочных передач. При втором подходе можно рассчитать истинные 

контактные напряжения с учетом всех особенностей арочных пере- 

дач. Однако, в этом случае для определения допускаемых вапряже- 

ний нельзя использовать теорию наибольших нормальных напряжений. 

Существует много методов расчетов на сопротивление изгиб- 

ной усталости: от методов расчетов по номинальным напряжениям 

до теоретических способов вычисления максимальных местных на- 

пряжений. Теоретически обоснованный расчет арочных зубьев на 
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излом может быть построен лишь после решения задачи о расчете 

толстой консольной плиты переменной толщины, защемленяой по 

криволинейному основанию и нагруженной ва небольшой части своей 

длины. Такая задача еще не решена даже в первом приближении. 

эму в расчетах часто используют эмпирические коэффициенты. 

В мировой практике для расчета на сопротивление изгибной уста- 

лости конических передач с криволинейными зубьями наиболее ши- 

роко применяют также метод фирмы Глисон. Однако, расчетная схе- 

ма этого метода условна и не соответствует действительности, 

некоторые положения его спорны и нуждаются в корректировке, а 

сам метод эффективен лишь в оговоренных пределах. Поэтому рас- 

чет арочных передач на сопротивление усталости при изгибе сле- 

дует строить аналогично расчету цилиндрических косозубых пере- 

дач, то есть на основе использования эмпирического коэффициен- 

та, учитывающего повышенную прочность арочного зуба. 

Исходя из вышеизложенного для достижения указанной цели 

были поставлены следующие задачи. 

I. Разработать метод расчета геометрических параметров, 

используемнх в расчетах на прочность арочных передач. 

2. Изучить влияние осевой самоустановки зубчатых колес на 

перекос арочных зубьев под нагрузкой. 

3. Исследовать распределение нагрузки в арочных передачах. 

4. Исследовать возможность применения октаэдрической Teo- 

рии прочности при расчетах на сопротивление контактной усталос- 

ти передач с начальным контактом зубьев в точке. 

5. Исследовать распределение напряжений изгиба в галтели 

арочного зуба. 

Во второй главе разработан метод расчета геометрических 

параметров арочных передач. 

Известно, что концентрацию нагрузки по ширине венца можно 

существенно уменьшить с помощью начального контакта зубьев в 

точке, В арочных передачах начальный точечный контакт осуществ- 

ляют продольной локализацией контакта зубьев, характеризуемой 

коэффициентом 6 = (14-1,)/ts , где 74 и 1, - главиые радиусы 
кривизны в продольном направлении соответственно вогнутой и вы- 

пуклой сопряженных боковых сторон арочных зубъев. 

При анализе факторов, существенно влияющих на коэффициент 

6, выявлен так называемый эффект технологической локализации, 

заключающийся в том, что если вогнутая и выпуклая сопряженные 
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стороны зубьев нарезаны резцами с одинаковыми установочными ра- 

диусами К, =Й,=Й, то вследствие движения обката при отсут- 
ствии влияния других факторов начальный контакт арочных зубьев 

все равно будет точечным. Для количественной оценки коэффици- 

ента в, технологической локализации контакта была составлена 

система уравнений, описывающих боковую поверхность арочного зу- 

ба. Система решена методом численного дифференцирования на ЭВМ. 

По результатам расчетов получена формула dy = 8 + ty + В КОТО-- 

рой Cy, и 04, определяют по рис.Т отдельно для шестерни и колеса 

в зависимости от геометрических параметров фк = В /К и фи= в / ' 
rue 8, - ширина венца; @ - делительный диаметр. 

На основе теории эвольвентных зубчатых зацеплений разрабо- 

таны формулы для расчета главных радиусов кривизны арочных 

зубьев. Используя эти формулы, получена аналитическая зависи- 

мость для с учетом всех основных факторов 

6 = 6, + д, + 6+6), (1) 
rie 6, й dy , 6, - учитнвают установочные радиусы резцов, коэф- 

фициенты смещения, прогиб валов; определяют по формулам 

6, = (К. - В.В, , : 

Gy = - aye nl too ; (2) 

Здесь АЦ - коэффициент уравнительного смещения; Ч: = суммарный 

прогиб валов; фи = вт - геометрический параметр; M — модуль 

зацепления, " 
Показано, что, задавшись К , для данного 6 по формулам 

(I) я (2) можно вычислить Rg и, таким образом, обеспечить необ- 

ходимую степень продольной локализации контакта зубьев еще на 

стадии проектирования арочной передачи. 

Для расчета суммн главных кривизн в точке начального кон- 

такта зубьев sk=2{A+B) выведены формулы для вычисления Аи В 

с учетом коэффициента 

A= 8/(2R[cost + ЧЁ рыбок Лем) 5 
в (1+ и). dy, Sin od ew-cos Ве (3) 

(esi d py = 2Eps) (Udi SN Le + 2E Py) : 
где знаки + и - относятся к случаям, когда рабочая сторона зуба 

шестерни является соответственно вогнутой или выпуклой; Ц ~ пе- 
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редаточное число; Cy ~ начальный лиаметр шестерни; Pg - mar 3a- 

цепления; ogy - угол зацепления; Pe ~ основной угол наклона ли- 

нии зуба; 6 - параметр, зависящий от положения расчетной точки 

на линии зацепления (для полюса Ё=0). 

На основе замены арочного зуба эквивалентпым шевронным зу- 

бом получена формула для расчета коэффициента осевого перекры- 

тия арочных передач 

Ep = оо fm 
В третьей главе изучено влияние осевой самоустановки зубча- 

THX колес на перекос арочных зубьев и исследовано распределение 

нагрузки в арочных передачах. 

Установлено, что в арочных передачах с начальным линейча- 

THM контактом вследствие осевой самоустановки зубчатых колес пе-- 

рекос зубьев по величине существенно меньше суммарного перекоса 

осей зубчатых колес. В результате этого значительно снижена кон- 

центрация нагрузки по ширине венца и повышена тем самым нагру- 

зочная способность арочной передачи в несколько раз. В расчетах 

величина перекоса арочных зубьев была определена с помощью коэф- 

фициента приведения = Ку: с, Где Ya и \, - угол перекоса ароч- 

ных зубьев и суммарный угол перекоса осей зубчатых колес. 

Проведен анализ процесса зацепления нелокализованных ароч-- 

вых зубьев. Показано, что в случае абсолютной осевой подвижнос- 

ти шестерня в процессе зацепления постоянно смещается вдоль оси 

под действием возникающих вследствие перекоса зубьев осевнх сил. 

На основе критерия силового равновесия разработаны формулы для 

определения коэффициента Ky . Установлено, что в зоне однопар- 

ного зацепления (участок AVA на линии зацепления) Ky=0, ав 

зоне двухпарного зацепления (участки Ри, и Up, на линии задеп- 

ления) Ky= эф ОР . Указанные зависимости представлены 

кривой I на рис.2, на котором показан характер изменения Ky 

вдоль линии зацепления, 

Рассмотрен также другой крайний случай осевой самоустанов- 

ки, когда шестерня в процессе зацепления неподвижна относительно 

колеса: шестерня занимает такое среднее положение, при котором 

в крайних точках линии зацепления на нее будут действовать мак- 

симальные осевые усилия, равные по величине и противоположные по 

направлению. На основании этого условия выведены точные зависи- 

мости, представленные на рис.2 кривыми 2 и 3, построенными для 
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случаев, когла рабочая сторона зуба шестерни является вогнутой 
или выпуклой, Отмечено, что реальные арочные передачи вследствие 

ольших окружных скоростей и значительных CWI трения более тяго- 

TERT именно к этому случаю осевой самоустановки зубчатых колес, 

Поэтому для практических целей получена усредненная зависимость 

(па рис.2 показано штриховой линией), согласно которой для слу- 

чаев контакта арочного зуба в полюсе (расчет на сопротивление 

контактной усталости) и в вершине (расчет на сопротивление из- 

гибной устелости) коэффициент Ky определяют по формулам 

Ку= @,3 4-07) Ear Ean’ 5 (4) 
Kep= (2,3 фи - 0.) Eh’. (5) 

Ha puc.3 и 4 показаны диапазоны изменения значений коэффи-- 

циентов К. и Ke . 

Установлено, что в арочных передачах с начальным точечным 

контактом вследствие осевой самоустановки зубчатых колес сущес- 

твенно уменьшена величина 1 смещения начальной точки контакта 

к торцу зуба. Аналогично выражениям (4) и (5) получены формулы 

для определения коэффициента a=1t/8,, соответственно при расче- 

тах на сопротивление контактной и изгибной усталости 

B= Tose Jy (Ear €a)d Y's! ; 

ap=Tlcosd JS Yn! «1. 

Показано, что при a>1 напряженное состояние зоны контакта 

мало отличается от случая начального контакта зубьев по линии, 

поэтому в расчетах следует пользоваться формулами (4) и (5). 
При исследовании распределения нагрузки в арочных переда-- 

чах установлено, что при малой степени продольной локализации 

контакта зубьев и перекосе осей зубчатых колес вычисленная по 

теории Герца длина площадки контакта может превышать длину зуба: 

а>в,, где @ - большая полуось эллипса площадки контакта. В 

этом случае теория Герца в общепринятом виде неприменима. Для 

решения данной задачи предложена расчетная схема, согласно ко- 

торой эпюра распределения нагрузки представляет собой усеченный 

с одной или с двух сторон полуэллипсоид (в основании эллипс C 

полуосями а, >@ и >в ) с соблюдением условия b/a=8,/a,=const . 

Тогда действующая в зацеплении нормальная сила будет распре-- 

делена по площадке контакта по закону 

рен) = рог = (xf (9, (©) 



где Pos - давление в центре площадки контакта. 

Для вычисления неизвестных, входящих в формулу (6), введен 

параметр = а/а , который определен из условия 

Р = . Лриеарах dy ; 

В таблице приведены полученные формулы для расчета Ш B 

зависимости OT параметров Y=. lana , а также условия, при 

которых эти формулы справедливы. 

Таблица 

Условия применимости Расчетные формулы 

(- a)" < фа =! 
(+3875 < фа<И-а)' | п = 126-026 =) 

Окца<й+ За) Е | =? + цао За) 
Сделано заключение о том, что напряженное состояние ны 

контакта можно рассчитать по теории Герца, если вместо ис-- 
пользовать условную силу [4 , которая обеспечивает распредел 
ние нагрузки по закону (6) 

Для арочных передач с начальным точечным контактом выведе- 

на общая формула для расчета коэффициента, учитывающего нерав-- 

номерность распределения нагрузки по ширине венца в начальный 

период работы передачи , 

Kip = 159? (8) 
Для арочных передач с начальным линейчатым контактом коэф- 

фициент Ки следует рассчитывать по формуле ГОСТ 21354-75 как 

для косозубых передач, подставляя X, вместо Xy . 

Четвертая глава посвящена исследованию и разработке метода 

расчета арочных передач на сопротивление контактной усталости, 

При начальном контакте зубьев в точке соотношения между 

составляющими напряженного состояния зоны контакта существенно 

зависят от формы эллиптической площадки контакта, характеризуе- 

мой параметром p=bla. В этом случае теория наибольших нормаль- 

ных вапряжений оказнвается непригодной, так как для каждого p 

потребовались бы свой допускаемые напряжения. Проведен анализ



супествуютих теорий прочности и сделано заключение о ВвОозМмоЖнНос- 

ти применения при расчетах арочных передач на сопротивление 

контактной усталости октаздрической (четвертой) теория прочнос- 

ти, согласно которой эквивалентное напряжение в центре площадки 

контакта определяют по формуле . 

64 = Кб, (9) 
тде Ко =04Й-в+ в) +p) = коэффициент приведения; 6, - наи- 

больтее нормальное напряжение в центре площадки контакта. 

Физически обоснована необходимость экспериментальной кор- 

рекпии к критерию энергии формоизменения, так как при напряжен- 

ном состоянии, близком к всесторончему сжатию, OH не дает удов- 

летворительных a EOP Если коррекцию осуществить с помощью 

множителя у: Khe we = Ko , то скорректированный коэффициент при-. 

веденил согласно формуле (9) можно определить экспериментально 

для любого значения p no пределам контактной выносливости 

Kp = OL 6utim „о)/бнйат . (10) 

Эксперименты были проведены на трехконтактной роликовой ма- 

шине РМ-МВТУ-2. Испытаны гладкие и выпуклые ролики, обеспечиваю-- 

щие в = 0, p= 039 я p= 0525. Материал роликов - сталь 40Х, 
НВ = 235...245. Для построения наклонной части кривой Велера ис- 

пытано по 5 роликов на каждом из четырех уровней напряжений. Ре- 

зультатн испытаний обработаны методом линейной корреляции с по- 

стоянной лисперсией. Пределы выносливости определены методом 

"лестницы" по результатам испытаний 10 роликов на базе 5° *то? 

циклов нагружений. Полученяне при 50 % вероятности неразрушения 

кривые контактной усталостя для каждого представлены на рис. 

5. С помощью этих кривых вычислены К по формуле (10) и КЕ 
по формуле (9) и определена ф ‚ В качестве первого приближения 

найдена в виде линейной функции у -1-07, ‚ 

По теории Герца для начального точечного контакта 6, B 

выражении (9) рассчитывают по формуле 

ы 3/3 E gk)’ 6. nek ЕЕ P (11) 

где Ng - коэффициент, зависящий от параметра = (В-- (В-А)/ В+А); 
= модуль упругости; | - коэффициент Пуассона. 

Для решения поставленной выше задачи выражение (II) следует 
привести к структурному виду ГОСТ 21354-75, вводя по мере необ-- 

ходимости новые коэффициенты. Внражая Р через крутящий момент 

10



на шестерне Т, и подставляя в формулу (11) выражения (3), (7) и 

(8), получим 

61.227 чарт к (12) 
’ 

где Zy , Zw определяют по ГОСТ 5 Le=11-01a. 
Замена арочного зуба эквивалентным шевронным зубом позволя- 

ет в зависимости OT Св расчет коэффициентов Ка, Z¢ и Ky, учи- 

тывающих двухпарное зацепление и динамические нагрузки, произнво 

дить по ГОСТ 21354-75 как для прямозусбнх или косозубых пере 

В качестве единого допускаемого контактного напряжения 

удобно использовать бир» Ддопускаемое контактное напряжение для 

материала колеса прямозубой передачи по критерию наибольших 

нормальных напряжений. Тогда ет Thi теорию прочно 

можно учесть когффициентом p= Kha/04 = ( 1-0 Т-р+ РД Г + ии, 
В косозубых и шевронных передачах головочный эффект wisi 

вает лишь перераспределение нагрузки, поэтому целесообразно его 

учитывать не в расчетах допускаемого контактного напряжения, 

как это принято в ГОСТ 21354-75, а в расчетах коэффициентов 

нагрузки. Для некорригированных передач разработан упрощенный 

метод определения коэффициента Kus » учитывающего головочний эф 

фект, по рис.6 непосредственно в зависимости от числа зубьев 

шестерни и коэффициента (P , определяемого по ГОСТ 21354-75, 

Вводя в формулу (12) указанные внше коэффициенты, а также 
коэффициент К ‚ учитывающий приработку зубьев, окончательно 

получим 

в = ZZ Ze Za Zon Ноа Ze Как каки < бы. 03 
В частном случае начального линейчатого контакта a= и 

2,=!, тогда формула (13) по существу примет вид расчетной фор 
мулы ГОСТ 21354-75 (отличие в методе учета головочного эффекта) 

Проведен анализ сравнительной контактной прочности арочных 

передач с помощью коэффициента Ф, , равного отношению рассчитан 

ных по формуле (13) контактных напряжений прямозубой передачи к 

арочной. На рис.7 для конкретной передачи показан характер влия- 

ния ва коэффициент (р, наиболее существенных параметров Jr и . 

Пятая глава посвящена исследованию и разработке метода DAC 

чета арочных передач на сопротивление изгибной усталости. 

Согласно ГОСТ 21354-75 расчет на изгиб зубьев цилиндричес- 

ких передач ведут по формуле 

19. 
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=, ™ ar К КК, к бр (4) 
Показано, что арочные передачи можно рассчитывать по выра- 

жению (14), если когффициенты У, ‚ У и Kee , Key , учитывающие 

форму зуба, двухпарное зацепление, динамические нагрузки, опре- 

делять в зависимости от 6, (на основании замены арочного зуба 

эквивалентным шевронным зубом) по ГОСТ 21354-75 как для прямо- 
зубых или косозубых передач, а такие особенности арочных пере- 

дач как осевая самоустановка зубчатых колес, начальный точечный 

контакт и дуговая форма зубьев учитывать эмпирическими коэффи- 

циентами У, и Be 

Проведенн тензометрические исследования распределения на- 

пряжений изгиба в основании арочного зуба рейки. Him использо- 

BAHN полупроводниковые тензодатчики с базой 2 мм, которые накле- 

ивали у вынкружки на боконне стороны вдоль линий зуба по методу 

"разнесенной розетки". Анализ распределения напряжений изгиба 

показал, что при равномерной вдоль линии зуба нагрузке наиболь- 

шие главные напряжения достигают близких между собой максималь- 

ных значений в среднем сечении при нагружении выпуклой стороны 

и у края при нагружении, вогнутой; пря величине концентрации 

нагрузки К Kig<d кривые Ks = ФК, , соответствующие случаям KOH- 
центрации JA К a. выпуклой стороны и к краю вогнутой, 

незначительно отличаются одна от другой. Сделано заключение, 

что для установления эмпирических зависимостей для коэффициен-- 

тов Уд и К достаточно определить местные напряжения изгиба в 

среднем сотни при нагружении выпуклой стороны арочного зуба 

равномерной и концентрированной к центру зуба нагрузками. 

Указанные местные напряжения изгиба определены поляризаци- 

онно-оптическим методом на прозрачных моделях с помощью распо- 

ложенных в среднем сечении зуба плоских вставок из оптически 

активного материала. Испытаны модели прямых и арочных зубъев 

рейки, обеспечивающие пптрокий диапазон изменения параметров 

0< p< tl и чес 50. Коэффициент 3 , учитывающий повытенную 
изгибную прочность арочного зуба, рассчитан как отношение мак- 

симальных напряжений изгиба в основании арочного я прямого зубь- 

ев при равномерной по ширине венца нагрузке. Ha рис.8 представ- 

лены полученные эксперимевтальные кривые, которые с достаточной 

точностью аппроксимируются линейными зависимостями (на рис. 8 

показано штриховыми линиями) 
12
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%, = 13-03, - 002фа пря Че фк 0; 
У, =1- 03а + 04а пя фи > 0. 

Коэффициент Kes ‚ учитывающий неравномерность распределе-- 

ния напряжений изгиба по ширине венца в начальный период работы 

передачи, рассчитан как отношение максимальных напряжений изгибе 

при концентрированной к центру зуба и равномерной нагрузках. Ап- 

проксимирующая зависимость найдена в виде степенной функции 

К; = К ‚ Полученные значения показателя степени С представ- 

лены на рис.9, согласно которому экспериментальные данные хоро- 

шо описываются зависимостью с= 14-4 (фи + Ч). Приработву 
зубьев следует учитывать коэффициентом Ke по ГОСТ 21354-75. 

Проведен анализ сравнительной изгибной прочности арочных 

передач с помощью коэффициента Фе, равного отношению рассчитая- 

ных по формуле (14) изгибных напряжений прямозубой передачи X 
арочной. Для конкретной передачи характер влияния на коэффициент 

Pr наиболее существенных параметров №, и 6 показая на puc.I0. 

Для экспериментального подтверждения разработанного выше 

инженерного метода расчета арочных передач на сопротивление ус- 

талости при изгибе были проведены сравнительные усталостные из- 

гибные испытания на пульсаторе стальных колес с прямыми и ароч- 

ными зубьями. Сравнительную несущую способность арочной переда- 

чи оценивали коэффициентом (Dry , равным отношению рассчитеийных 

по формуле (14) допускаемых нагрузок арочной передачи к прямозву- 

бой. Для случая однопарного зацепления при отсутствии перекосов 

осей зубчатых колес, динамических нагрузок и продольной локали-- 

зации контакта арочных зубъев зависимость коэффициента Фет OF па- 

раметра фа (для передач с фа =10) показана на рис.Т1. Экспери-- 

менты были проведены для к=0, Цк= 05 и Ч; = 08 . Материал 
зубчатых колес - сталь 45, НВ = 270...280. Для построения HAR- 

лонных ветвей кривых Велера для каждого A испытано по 16 зубь- 

ев на разных уровнях изгибных напряжений. Результаты испытаний 

обработаны методом линейной корреляции с постоянной дисперсией. 

Полученные при 50 % вероятности неразрушения кривые изгибной 

усталости для каждого Ur представлены на рис.Т2. По этим кривым 

рассчитан коэффициент Фет - Полученные точки нанесены на рис.ТТ, 

согласно которому наблюдается удовлетворительное совпадение 

экспериментальных данных с теоретической зависимостью, 

В заключении сформулированы общие выводы по работе. 
1a :



В приложении представлены тексты программ расчетов на ЭВМ, 

протоколы испытаний и корреляционные таблицы экспериментов, 

ОСНОВНЫЕ ВЫВОДЫ ПО РАБОТЕ 

1. Разработан инженерный метод расчета на сопротивление 

контактной и изгибной усталости арочных передач с начальным кон- 

тактом зубьев в точке я по линии в соответствии со структурными 

формулами ГОСТ 21354-75. Полученные расчетные формулы являются 

едиными для расчета на прочность цилиндрических передач с пря-- 

мыми, косыми, шевронными и арочными зубьями. 

2. Разработаны простые, удобные для практического пользо-- 

вания, формулы для расчета суммы главных кривизны сопряженных 

поверхностей и коэффициента продольной локализации контакта 

арочных зубьев, Установлено, что на коэффициент продольной ло- 

кализации контакта существенное влияние оказывает эффект техно-- 

логической локализации контакта, поэтому учет этого эффекта в 

расчетах является необходимым. 

3. Изучено влияние осевой самоустановки зубчатых колес на 

перекос арочных зубьев и выведены формулы для определения вели- 

чины этого перекоса, Показано, что для арочных передач с началь 

ным линейчатым контактом вследствие осевой самоустановки зубча- 

THX колес перекос зубьев меньше суммарного перекоса осей зубча-- 

mx колес до 10 раз при расчетах на сопротивление изгибной ус-- 

талости и от 10 раз и выше при расчетах на сопротивление кон-- 

тактной усталости. Поэтому при расчете неответственных арочных 

передач на сопротивление контактной усталости целесообразно 

угол перекоса зубъев принимать равным нулю. 

4. Предложена общая формула, позволяющая рассчитать коэф- 

фициент неравномерности распределения нагрузки по ширине венца 

для случая, когда вычисленная по теории Герца при начальном то- 

чечном контакте длина площадки контакта превышает длину зуба. 

5. Теоретически обоснована и по результатам экспериментов 

установлена коррекция к октаэдрической теории прочности при 

расчетах на сопротивление контактной усталости, обеспечивающая 

наибольшую точность: отличие расчетных и экспериментальных дан- 

ных не превышает I,5 %. 
6. Получены эмпирические зависимости для определения коэф- 

фициентов, учитывающих соответственно повышенную изгибную проч- 
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ность и неравномерность распределения напряжений изгиба по дли- 

не арочного зуба. Установлено, что вследствие только своей ду- 

говой формы (без учета осевой самоустановки зубчатых колес и 

начального точечного контакта зубьев) арочный зуб по изгибу 

прочнее прямого зуба в Т,1...Г,4 pasa. 

7. Проведен анализ сравнительной прочности арочных передач, 

Показано, что эффективность арочных передач тем выше, чем боль- 

ше перекос осей зубчатых колес. Максимум контактной прочности 

достигается при начальном линейчатом , а максимум изгиб- 

ной прочности - при оптимальной величине продольной локализации 

контакта арочных зубьев, которую можно обеспечить еще на стадии 

проек } ред le 

8. Результаты проведенных усталостных изгибных испытаний 

стальных колес с арочными зубьями подтверждают правильность 

предложенного метода расчета арочных передач на сопротивление 

изгибной усталости. 
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