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Z estaw  w ażniejszych  oznaczeń

b -  szerokość wieńca zębatego

cv(t)  -  sztywność zazębienia

cVo -  średnia sztywność zazębienia

Cx,y,z i -  sztywność łożyska i walu łącznie

, -  sztywność skrętna wału

cy i -  sztywność tarczy koła

dm i -  średnica podziałowa w połowie szerokości wieńca zębatego

fo -  częstotliwość rezonansowa

f z  -  częstotliwość zazębiania się zębów

k v(t) -  współczynnik tłumienia drgań zazębienia

kx,y,z i -  współczynnik tłum ienia drgań łożyska i wału

kil> i ~ wpólczynnik tłum ienia drgań skrętnych wału

k-y , -  współczynnik tłumienia drgań tarcz kół

K g -  wskaźnik gotowości obiektu

Kdp -  współczynnik sił dynamicznych wyznaczony w wyniku pom iaru przyspieszeń 
drgań skrętnych kół

Kdt -  współczynnik sił dynamicznych wyznaczony w wyniku pomiaru odkształceń
zębów

fi'dm -  współczynnik sił dynamicznych wyznaczony metodą numeryczną

l,i -  długość śladu współpracy zębów

lz -  całkowita długość linii zęba
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L -  luz obwodowy

L w -  wartość względna luzu obwodowego

m -  moduł czołowy zęba

m, -  sum aryczna masa kola i wału

Md -  moment dynamiczny

M , -  moment statyczny

n i ~ prędkość obrotowa koła

NdP -  nadwyżka dynamiczna wyznaczona w wyniku pomiaru przyspieszeń drgań skręt
nych kół

Ndt ~ nadwyżka dynamiczna wyznaczona w wyniku pomiaru odkształceń zęba

N j t -  nadwyżka dynamiczna wyznaczona w wyniku pomiaru odkształceń zęba, w przy
padku gdy przekładnia nie była smarowana

Pn -  siła całkowita działająca na zęby koła (kierunek normalny)

Pa -  siła osiowa

Po -  siła obwodowa

PT -  siła promieniowa

rm 1,2 -  promień koła podziałowego w połowie szerokości wieńca zębatego

s -  odchylenie standardowe

u -  przełożenie przekładni

Kn -  prędkość obwodowa kół

Knr -  prędkość rezonansowa przekładni

Xdi -  maksymalna wartość sygnału z tensom etru przy obciążeniu całkowitym

-  maksym alna wartość sygnału z tensom etru przy obciążeniu quasi-statycznym  

zi -  liczba zębów koła

Z u -  zasób pracy ustalonej

Q -  wskaźnik obciążenia jednostkowego

cton -  kąt przyporu w płaszczyźnie normalnej na średnicy podziałowej koła

Z e s ta w  ważniejszych oznaczeń 15

Pm kąt pochylenia linii zęba na średnicy podziałowej koła w połowie szerokości 
wieńca zębatego

7i -  kąt obrotu tarczy koła w płaszczyźnie przechodzącej przez oś jego obrotu

6i -  kąt stożka podziałowego koła

Aa -  odchyłka kąta osi przekładni (nieprostopadłość osi)

A w -  odchyłka odległości osi przekładni

A y -  osiowe przesunięcie wieńca zębatego koła

A z -  osiowe przesunięcie wieńca zębatego zębnika

©j -  średni zasób pracy

0 U -  średni czas pracy

0^, i -  masowy moment bezwładności wyznaczany w odniesieniu do osi obrotu koła

©7 , -  masowy moment bezwładności wyznaczany w odniesieniu do osi prostopadłej,
do osi obrotu koła i przechodzącej przez środek jego ciężkości

A -  ugięcie zęba

A0 -  ugięcie zęba przy obciążeniu statycznym

v -  lepkość kinematyczna oleju

i>i -  kąt skręcenia koła w płaszczyźnie prostopadłej do osi jego obrotu

w, -  prędkość kątowa kół

u>(t) -  param etr strumienia uszkodzeń

* =  1.2 -  liczby przypisujące określone oznaczenia dla zębnika (1) i koła (2)



W  prow adzenie

1

Przekładnie zębate są najbardziej rozpowszechnione spośród przekładni 

mechanicznych stosowanych w układach napędowych maszyn. Charaktery

zują się one przede wszystkim  dużą sprawnością, górując pod tym  wzglę

dem nad innym i przekładniam i mechanicznymi. W  związku z powszechnym  

stosowaniem przekładni zębatych prawie we wszystkich gałęziach przemysłu  

przepływa przez nie większość wyprodukowanej w świecie energii, stąd op ła 

calność stosowania tych przekładni ze względu na dużą ich sprawność jest 

bezsporna. Ponadto —  porównując przekładnie zębate z innymi przekład

niami mechanicznymi —  łatwo zauważyć, że zastosowanie tych pierwszych 

umożliwia budowę układów napędowych odznaczających się m ałym i w ym ia

rami gabarytow ym i, a tym sam ym  i mniejszym ciężarem. W ym ienione cechy 

charakteryzujące przekładnie zębate są w szczególności ważne w przypadku  

maszyn pracujących w przemyśle górniczym.

Przeglądając nowoczesne konstrukcje przekładni zębatych można zauwa

żyć tendencje stosowania kół o mniejszym module zębów przy jednoczesnym  

wzroście ich liczby —  zachowując tę sam ą średnicę koła. Przyjm ując takie 

rozwiązanie uzyskuje się między innym i zmniejszenie strat energii spow odo

wanych tarciem, wzrasta płynność pracy przekładni, maleją straty m ateriału  

przy nacinaniu zębów. Jednak zastosowanie takiego rozwiązania w ym aga  

zwrócenia szczególnej uwagi na spełnienie warunku dostatecznej w ytrzym a

łości zębów kól na złamanie. M a jąc  powyższe na uwadze podejmowane są  

różne zabiegi, między innym i na wieńce zębate stosowane są stale o w yso

kich własnościach wytrzymałościowych, jak również dąży się do zmniejszenia
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efektu spiętrzenia naprężeń u podstawy zęba. Jednym z ważniejszych poczy

nań zmierzających również w tym  kierunku jest zmniejszenie międzyzębnej 

siły  dynamicznej, co m a ścisły związek z podjętym tematem pracy.
W  związku z powszechnością stosowania przekładni zębatych istotne zna

czenie, oprócz wymienionych już kierunków działania, m a również ich trwa
łość, sprawność, skuteczność i niezawodność pracy. Znaczący wpływ  na w y
mienione cechy m ają  procesy dynamiczne zachodzące w tych przekładniach. 

Nie zawsze poziom tych cech jest zadowalający. Przykładem  tego m ogą być 

informacje źródłowe pochodzące z zakładów naprawczych oraz z raportów  

oddziałów  maszynowych kopalń węgla kamiennego, które wskazują, iż prze

kładnie zębate ulegają bardzo często awariom, co narusza stan zdatności do 

pracy całego zespołu napędowego maszyny.

Analizując zebrane m ateriały o awaryjności przekładni zębatych pra

cujących w przemyśle górniczym —  obszernie przedstawione i omówione 

w drugim  rozdziale pracy —  stwierdzono, że jednym z najbardziej zawod

nych podzespołów  tych przekładni jest stopień stożkowy.
Niezadow alający stan wiedzy z zakresu dynam iki przekładni zębatych 

stożkowych oraz problemy związane z ich eksploatacją skłoniły autora do 

podjęcia badań m ających na celu określenie wpływu niektórych czynników  

na stan dynam iczny tych przekładni. W  badaniach uwzględniano między 

innym i specyficzne warunki panujące pod ziemią podczas urabiania i trans

portu węgla kamiennego, mogące mieć ujemny w pływ  na pracę przekładni. 

D o  warunków tych zaliczyć należy:

—  podw yższoną temperaturę otoczenia,

—  częsty rozruch, jak i występowanie chwilowych przeciążeń, co kwalifi

kuje przekładnię do obiektów silnie obciążonych oraz powoduje znaczne 

w ahania temperatury jej pracy,

—  duże stężenie pyłu w otoczeniu pracujących maszyn, a stąd możli

wość, w wyniku wahań temperatury przekładni, przedostawania się 

zanieczyszczeń do jej wnętrza,

—  niekorzystne nachylenie przekładni, co może być przyczyną nieprawi

dłowego sm arowania kół.

N ależy  rów nież podkreślić i to , że m ając na w zględzie gabaryty napędu i jego
u sy tu ow an ie  w w yrobisku górniczym , zastosow anie w przekładniach pracu
jących  w układach  napędow ych m aszyn górniczych stopn ia stożkow ego jest
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w wielu przypadkach bardzo korzystne, a wręcz konieczne. Stąd  wyelim ino

wanie w tych przekładniach kół stożkowych jest nieracionalne. Zatem  zacho
dzi konieczność poprawy ich dobroci1.

Rozwój nowoczesnych maszyn i urządzeń —  w tym również górn i

czych —  spowodował rozszerzenie w ym agań stawianych przekładniom. Śle
dząc literaturę techniczną można zauważyć, że w wielu ośrodkach badaw 

czych prowadzone są od szeregu lat intensywne prace mające na celu p o d 
wyższenie dobroci przekładni zębatych. N a  dobroć przekładni m ają  w pływ  

liczne decyzje, które podejmowane są w każdej fazie jej bytu, mianowicie: 

konstruowania, wytwarzania, eksploatacji i remontu. Podejmowanie odpo

wiednich decyzji m a ścisły związek ze znajomością wpływu parametrów kon

strukcyjnych i technologicznych oraz warunków eksploatacyjnych na obcią

żenie całkowite przekładni. W ielkość obciążenia całkowitego zależy od sił 

statycznych i dynamicznych. Badaniom  przyczyn powstawania sił dynam icz

nych w przekładni zębatej stożkowej i skutków ich działania poświęcona jest 
niniejsza praca.

Przekładnia zębata połączona sprzęgłam i z silnikiem napędowym i m a
szyną roboczą tworzy układ elementów sprężystych o określonych masach, 

które przy pobudzaniu ulegają drganiom. Przyczyny powstawania drgań, 

czyli pobudzenia, m ogą pochodzić od źródeł zewnętrznych, np. silnika czy 

m aszyny roboczej, jak i źródeł wewnętrznych przekładni. Konstruktor prze

kładni zazwyczaj nie ma wpływu na źródła zewnętrzne. Natom iast może 

w znacznym stopniu, poprzez dobór odpowiednich parametrów konstruk

cyjnych i technologicznych przekładni, ograniczyć wpływ  źródeł wewnętrz

nych, a  tym  sam ym  zredukować międzyzębne siły dynamiczne. Należy rów 

nież wspomnieć o tym, że częstotliwość pobudzeń pochodzących od źródeł 

wewnętrznych jest na ogół znacznie wyższa od częstotliwości pobudzeń ze 

źródeł zewnętrznych. Stąd, ze względu na dynamikę przekładni, większe 

znaczenie przypisuje się źródłom wewnętrznym, toteż zakres tematyczny n i

niejszej pracy obejmuje głównie te zjawiska dynamiczne, o istnieniu których  

decydują przyczyny znajdujące się wewnątrz przekładni.

Nie wszystkie przyczyny powodujące wzbudzanie drgań mechanicznych 

mające swe źródło wewnątrz przekładni, jak i okoliczności towarzyszące tym  

drganiom  zostały dostatecznie poznane. Podjęte badania m ają  na celu zdo-

'W edług prac [22, 99] dobroć obiektu jest to jego właściwość decydująca o pozio
mie różnych form korzyści, jakie może dać obiekt jego producentowi, użytkownikowi, jak
i gospodarce narodowej. W ogólnym przypadku dobroć obiektu zależy od zbioru cech 
technicznych, ekonomicznych, ergonomicznych i innych.
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bycie nowej i poszerzenie już istniejącej wiedzy w dziedzinie dynam iki prze

kładn i zębatych, a  w szczególności przekładni stożkowych.
W  pracy pom inięto szereg spraw wyczerpująco przedstawionych w in

nych ogólnie dostępnych opracowaniach z zakresu dynam iki przekładni zę

batych. Jeżeli w niektórych miejscach nadmieniono o sprawach znanych, to 

tylko n a  tyle, na ile uznano za niezbędne w celu zachowania ciągłości rozu

mowania. 2

U zasad n ien ie  celow ości p od jęc ia  
tem a tu  pracy

Przekładnię, podobnie jak i inne urządzenia techniczne, można ocenić 

poprzez określenie jej własności. W łasności te m ogą być niepożądane (duży 

ciężar, duże gabaryty, wysoki koszt produkcji) lub pożądane (dostateczna 

trwałość i niezawodność, wysoka sprawność i inne). M a jąc  na uwadze wy

m agania stawiane konstruowanej przekładni, poznanie wpływu parametrów  

konstrukcyjnych i technologicznych oraz warunków eksploatacyjnych na war
tość międzyzębnego obciążenia dynamicznego um ożliw ia trafniejszy dobór 

tych parametrów ze względu na spełnienie stawianych przed nią zadań.

A b y  konstruowane maszyny czy mechanizmy, w tym  również przekład

nie zębate stożkowe, spełniały założone wym agania, niezbędne jest uściślenie 

procedury podejmowania decyzji i poszukiwania optym alnego rozwiązania 

konstrukcyjnego. D o  tego celu wykorzystać można metody optymalizacyjne. 

W iadom o, że podstawą optymalizacji jest określenie funkcji celu, która sta

nowi zarazem kryterium optymalizacji. Postać tej funkcji w znacznej mie

rze decyduje o wyborze odpowiedniego algorytm u optymalizacyjnego. Im  

więcej m am y informacji o funkcji celu, tym  użyteczniejszy staje się proces 

optymalizacji. Trzeba zarazem pamiętać, że w istocie nie można zrealizować 

konstrukcji technicznej ściśle według wskazań procedury optymalizacyjnej, 

między innym i ze względu na błędy wykonawcze, odchyłki montażowe i nie

przewidziane okoliczności towarzyszące eksploatacji. D latego w zastosowa

niach technicznych ważne jest nie tylko znalezienie punktu optymalnego,
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ale również zbadanie zachowania się funkcji celu w otoczeniu tego punktu. 

Należy podkreślić, że projektując przekładnię zazwyczaj trzeba spełnić nie 

jedno, lecz przynajmniej kilka kryteriów jednocześnie, a więc jest to pro

ces wielokryterialny. Konieczność wyboru jednego rozwiązania spośród ca

łego zbioru rozwiązań polioptymalnyc.h staw ia przed konstruktorem trudne 

zadanie. Trzeba wspomnieć, że we wszystkich znanych metodach poliopty- 
malizacji wybór najlepszego rozwiązania konstrukcyjnego dokonywany jest 

w sposób subiektywny [99]; jest to więc w ybór decyzyjny.

Przytoczone uwagi wskazują na ciągle istniejącą potrzebę zdobywania 

nowej i pogłębiania już istniejącej wiedzy o wpływie różnych czynników na 

dobroć przekładni, w tym między innym i na  jej stan dynamiczny, a tym  

sam ym  na obciążenie całkowite.

2.1 D y n a m ik a  p rzek ład n i sto żk o w y ch  w  św ie tle  
d o ty ch cza so w y ch  badań

Podstaw ow ym  zadaniem konstruktora jest dobór odpowiednich para

metrów konstrukcyjnych i technologicznych cechujących przekładnię. Przy  

doborze tych parametrów należy przede w szystkim  mieć na uwadze: funk

cjonalność przekładni, niezawodność i trwałość, ciężar, koszty wykonania 

i eksploatacji, gabaryty przekładni i całej m aszyny (łącznie z przekładnią) 

oraz technologiczność. W ym ienione czynniki charakteryzują przekładnię ze 

względu na jej dobroć.

Dobroć przekładni wiąże sie ściśle z optym alizacją stanu obciążenia. Jak 

już wspom niano, na obciążenie całkowite przekładni sk ładają  się siły  sta

tyczne i dynamiczne. Podawane w literaturze metody obliczeniowe, służące 

do wyznaczania wartości obciążenia dynamicznego, budzą zazwyczaj najwię

cej wątpliwości. W yn ika  to stąd, że w zalecanych metodach uwzględniane 

są  tylko niektóre czynniki mające wpływ  na  procesy dynamiczne zacho

dzące w przekładniach zębatych. Nie uwzględnia się między innymi wpływu  

na stan dynam iczny przekładni sposobu sm arowania kół, elastohydrodyna- 

micznej właściwości warstwy oleju znajdującej się między powierzchniami 

w spółpracujących zębów, ukształtowania korpusów kół oraz stanów rezo

nansowych. W  wielu przypadkach wyniki uzyskane w oparciu o te metody 

nie są zadowalające; w szczególności odnosi się to do przekładni stożkowych.

Światowe i krajowe piśmiennictwo techniczne poświęcone analizie pro

cesów dynamicznych zachodzących w przekładniach jest bardzo obszerne.

2.1. D yn am ika  p rzek ła d n i  s to żkow ych  w  świetle. 23

Analiza tych procesów oparta jest na wynikach uzyskanych z badań dośw iad

czalnych i teoretycznych. W  podejmowanych badaniach starano się wykazać, 

jaki w pływ  jakościowy i ilościowy na dynamikę przekładni m ają takie czyn

niki, jak: odchyłki wykonawcze kół [1, 48, 55, 147], odchyłki zarysu zęba 

powstałe w wyniku zużycia [18, 107, 145], błędy montażowe [57, 104, 107], 

modyfikacja zarysu zęba [33, 34, 37], wskaźnik przyporu czołowy i posko- 

kowy [39, 72, 73], wzajemne oddziaływanie kół jednego stopnia przekładni na 

koła drugiego stopnia [156], tłumienie drgań mechanicznych [96, 107, 147], 

luz międzyzębny [17, 147], charakterystyka sprężysta zazębienia [41, 55, 58, 

59, 105, 143, 147], prędkość obwodowa kół [20, 21, 38, 76, 102, 103, 144, 148], 

obciążenie [44, 56, 110, 144] oraz sztywność korpusu kół [45].

Jak widać, tem atyka tych prac jest bardzo obszerna. Jednak należy 

podkreślić, że w pływ y wymienionych czynników na przebieg zjawisk dyna

micznych zachodzących w przekładniach zębatych są nieskończenie złożone; 

można je rozpatrywać w różnych aspektach, które w zależności od przezna

czenia przekładni m ają  różną wagę, stąd m im o tak licznych badań ich wpływ  

na stan dynamiczny przekładni nie został dostatecznie poznany. Św iadczą  

o tym  aktualnie podejmowane w różnych ośrodkach badawczych prace z tego 

zakresu oraz ciągle powstające nowe zespoły badawcze zajmujące się proble

m atyką przekładni zębatych (np. Centrum  Konstrukcji i Technc^ogii Prze
kładni Stożkowych, powstałe w Warszawie w 1993 roku).

Należy wspomnieć, że badania, których wyniki przedstawione są w wy

mienionych pracach, prowadzone były dla przekładni zębatych walcowych 

o zazębieniu zewnętrznym i wewnętrznym. Ze względu na znaczną ilość tych 

prac, szeroki ich zakres, łatwość dostępu do literatury, w której są one opu

blikowane, jak również na to, że w obszarze zainteresowań realizowanego te

m atu znajdują się przekładnie stożkowe, zrezygnowano z przytaczania w ni
niejszym opracowaniu wyników badań przedstawionych w tych pracach. Z a 

interesowanym tą tem atyką poleca się prace [78, 79], w których syntetycznie 

przedstawiony jest dotychczasowy stan wiedzy z tego zakresu.

Przeglądając literaturę techniczną można zauważyć, że przekładnie stoż

kowe w porównaniu z walcowymi stanowią obiekt mniej zbadany. Dotyczy to 

w szczególności zjawisk dynamicznych wywołanych przyczynami wewnętrz

nymi. W  ukazujących się z tego zakresu publikacjach [80, 111, 112, 113, 114, 

115, 116, 117, 119, 121, 122, 123] w większości przedstawiane by ły  wyniki 

badań eksperymentalnych. Starano się w nich wykazać, jaki w pływ  m ają  

niektóre czynniki na stan dynamiczny przekładni stożkowych. W y n ik i ba

dań zawarte w tych pracach przedstawione i omówione zostaną w dalszej
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części niniejszego opracowania. Należy wspomnieć, że prac teoretycznych 

z zakresu dynam iki przekładni stożkowych jest niewiele. W ym ienić tu m ożna  

prace [53, 54, 142], lecz pomijane są w nich problemy związane z wpływem  

czynników wewnętrznych.

W  praktyce odczuwa się brak wystarczającej wiedzy na temat zjawisk dy

namicznych w ywołanych przyczynam i wewnętrznymi, zachodzących w prze

kładniach stożkowych. Należy podkreślić, że geometria kół stożkowych różni 

się znacznie od geometrii kół walcowych. D latego przyjęcie założenia, że zja
w iska dynamiczne zachodzące w przekładniach walcowych można odnieść 

do przekładni stożkowych, bez przeprowadzenia badań tych ostatnich, jest 

problematyczne. Trzeba również nadmienić, że niedostateczny stan wiedzy 

z zakresu dynam iki przekładni stożkowych skłania konstruktorów tych prze

k ładn i do przyjm ow ania —  na etapie ich projektowania —  większych w spó ł

czynników bezpieczeństwa niż dla przekładni walcowych, co pociąga za sobą, 

w związku z powszechnością stosowania przekładni stożkowych w różnych 

gałęziach przemysłu, duże straty ekonomiczne. N a  przykład, w przemy

śle górniczym  przekładnie z kołam i stożkowymi stanowią około Gj %  ogól

nego stanu przekładni. Przekładnie te, o czym już nadmieniano, pracują  

w trudnych warunkach. Ana liza  awaryjności przekładni zębatych pracują
cych w układach napędowych maszyn górniczych, której wyniki szczegó

łowo przedstawione zostaną w następnym  punkcie niniejszego rozdziału, 

wykazała, że niektóre elementy tych przekładni, a dotyczy to w szczegól

ności stopnia stożkowego, ulegają częstym uszkodzeniom, co jest przyczyną  

znacznego wzrostu kosztów wydobycia kopalin. M ożna wyrazić nadzieję, że 

uzyskane w wyniku zaplanowanych badań rezultaty przyczynią się między 

innym i do polepszenia dobroci tych przekładni.

W ysok ie  tempo rozwoju techniki powoduje wzrost zapotrzebowania na  

m aszyny przenoszące duże obciążenia i pracujące przy dużych prędkościach 

obrotowych. W ystarczy  wspomnieć o maszynach pracujących w przemyśle 

górniczym , hutniczym, energetycznym oraz napędzających duże jednostki 

pływające. W  układach napędowych tych maszyn pracują przekładnie zę

bate przenoszące moc rzędu 100 000 k W  [13, 16, 28]. Prędkości obwodowe 

kół tych przekładni przekraczają niekiedy 130 tn/s. K o ła  stożkowe o zębach 

krzywoliniowych są z powodzeniem stosowane w technice lotniczej [22, 46], 

gdzie pracują przy prędkościach obwodowych dochodzących do 160 m /s. 

W  takich przypadkach przekładnia przed osiągnięciem prędkości nominalnej 

chwilowo pracuje w zakresach rezonansowych, stąd duża waga problemów  

związanych z dynam iką tych przekładni.

2.2. P rze k ła d n ie  z ę b a te  s tożkow e w napędach m aszyn . 25

W y p a d a  również wspomnieć, że koła stożkowe są z reguły stosowane 

na pierwszym  stopniu przekładni, nazywanym często „stopniem szybkobież
nym ” [19, 81], co także brano pod uwagę przy podejmowaniu tematu badań.

2.2 P rzek ła d n ie  zęb ate  stożk ow e w  n ap ęd ach  
m a szy n  górn iczych

W  celu popraw y efektywności gospodarowania i jakości produkcji ko

nieczne jest podejmowanie ciągłych działań w kierunku doskonalenia kon

strukcji m aszyn pracujących w przemyśle górniczym, jako jednym z naj

bardziej energochłonnych. Biorąc pod uwagę rosnące w ostatnich latach 

(1993/94) zapotrzebowanie świata na węgiel i jego produkty wydaje się, 

że przem ysł ten będzie jeszcze przez długi okres m iał duże znaczenie w pol

skiej gospodarce. Stąd niezawodność, trwałość, sprawność, funkcjonalność, 

lekkość oraz podatność remontowa to zbiór podstawowych kryteriów, które 

powinny być uwzględniane przy ocenianiu przydatności do pracy m aszyn  

i urządzeń górniczych. Dotyczy to zwłaszcza maszyn stosowanych do ura

biania, ładow ania i transportu urobku [3], a w szczególności odnosi się to 

do przekładni zębatych, które są jednym z najdroższych i najczęściej wystę

pującym  podzespołem w układach napędowych tych m aszyn. W ym ien ić tu 

m ożna u k łady  napędowe kombajnów ścianowych oraz chodnikowych, ścia

nowych przenośników zgrzebłowych, przenośników taśmowych, strugów  wę

glowych, wiertnic itd. Niezawodność ich pracy jest istotna w utrzym aniu  

ciągłości prowadzenia robót górniczych.

N a  rysunkach 2.2.1 -r 2.2.4 przedstawiono schematy niektórych układów  

napędowych m aszyn górniczych, gdzie zastosowane są ko ła  zębate stożkowe. 
W arto  zwrócić uwagę na schemat przedstawiający napęd w ysypow y ściano

wego przenośnika zgrzebłowego (rys.2.2.1), gdzie podane są w ym iary całego 

układu w przypadku zastosowania przekładni kątowych i przekładni o osiach 

równoległych. Porównując wymiary gabarytowe tych układów  widać, że je

den z w ym iarów  (szerokość) w przypadku przekładni kątowych jest mniejszy 
o około 60%.

Inform acje źródłowe pochodzące z zakładów naprawczych oraz z rapor

tów oddziałów  maszynowych kopalń wskazują, iż w układach napędowych  

maszyn górniczych przekładnie zębate są podzespołem, którego elementy
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R y s .2.2.1 .Schemat układu napędowego ścianowego przenośnika zgrze

błowego ilustrujący zastosowanie przekładni o osiach równoległych 

i przekładni kątowych [167, 168]

F ig .2 .2 .1  .Schema of the drive system of the wall scraper belt conveyor 

which illustrates the use of gears with parallel axes and angle gears 

[167, 168]
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/?-" 1465oór/min

R y s .2.2.2.Schemat układu napędowego ścianowego przenośnika zgrze

błowego i głowicy struga węglowego [169, 170]

F ig .2 .2 .2  .Schema of the drive system of wall scraper belt conveyor 

and the head of coal planer [169, 170]

R y s .2.2.3.Schemat układu napędowego wiertnicy rozporowej [I7l] 

F ig .2 .2 .3  .Schema of the drive system of drilling rig [ l71]
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Silnik
Przekładnia 
Głowica \

Łożysko baryłkowe

Część ruchoma obrotnicy 

Część stała obrotnicy 

Łożysko ślizgowe 

Cylinder podnosienid

Sprzęgło Koło pośrednie

1 stopień U stopień IH stopień
przełożenia przełożenia przełożenia

R y s .2.2.4.Schemat układu napędowego głowic urabiających kombajnu 

chodnikowego [12]

F ig .2 .2 .4 .Schema of the drive system of the heading machine mining 

heads [12]

ulegają najczęściej uszkodzeniom (awariom), co narusza stan zdatności do 

pracy całego zespołu napędowego maszyny. M ożna  przypuszczać, że przy

czynami tak częstych awarii przekładni zębatych są między innymi:
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-  podwyższona temperatura otoczenia,

-  częsty rozruch i występowanie chwilowych przeciążeń,

-  wahanie temperatury pracy przekładni,

-  duże stężenie pyłu w otoczeniu pracujących maszyn, a stąd możliwość 

w wyniku wahań temperatury przekładni przedostawania się zanie
czyszczeń do jej wnętrza,

-  niekorzystne nachylenie przekładni, co może być. przyczyną nieprawi
dłowego sm arowania kół.

Chcąc poprawić niezawodność pracy przekładni oraz ich trwałość należy 

uwzględniać w pływ  wymienionych czynników na stan obciążenia już w fazie 

konstruowania.

Przedstawione w dalszej części tego punktu dane o awaryjności prze

kładni zębatych pracujących w układach napędowych maszyn górniczych 

[120] zbierano w określonych przedziałach czasowych począwszy od 1974 

roku. Analizując zebrane informacje można stwierdzić, że do chwili obec

nej sytuacja dotycząca tego zagadnienia m im o upływ u wielu lat nie uległa  

poprawie.

Analiza  awaryjności przekładni zębatych stożkowo-walcowych1, pracu
jących w układach napędowych przenośników zgrzebłowych i strugów, prze

prowadzona w 1974 r. [35], wykazała, że niektóre elementy tych przekładni są 

bardzo podatne na uszkodzenia. 1 tak, na ogólną ilość 251 zarejestrowanych 

awarii w określonym przedziale czasowym aż 30%  stanowiły uszkodzenia  

kół stożkowych, a uszkodzenia łożysk wałka wejściowego, na którym  nacięte 

były zęby koła czynnego stopnia stożkowego, stanowiły 26%. Jak widać, aż 

56% awarii dotyczyło pierwszego stopnia przekładni —  stopnia stożkowego.

Podobną analizę, jak opisana wyżej, przeprowadzono również w 1978 

roku. W yn ik i tej analizy [124] były bardzo zbliżone do wyników z 1974 roku. 

Stwierdzono, że udział kół stożkowych w awariach, w odniesieniu do ogól

nej ilości 127 zarejestrowanych w określonym przedziale czasowym, w ynosił 

31,6%, a udział uszkodzeń łożysk pierwszego stopnia (stożkowego) —  23,6%.

W  pracy [132] przedstawiono wyniki analizy awaryjności przenośników  

zgrzebłowych ścianowych, którą przeprowadzono w oparciu o dane zawarte 

w systemie informacyjnym „ S C K O M B ” (Bytom ska Spółka Węglowa). Dane

’ Jeden ze stopni przekładni — zazwyczaj pierwszy — jest stopniem stożkowym.
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te dotyczyły  awaryjności przenośników zgrzebłowych „Śląsk 6 7A ”, „Sam - 

son 6 7 A ” oraz „R ybn ik  73” pracujących w 11 kopalniach węgla kamiennego. 
W yn ik i tej analizy wykazały także niedostateczną trwałość przekładni zę

batych. W  opracowaniu tym  zwrócono uwagę, że najczęściej uszkodzeniom  

ulega pierwszy stopień przekładni (który zazwyczaj jest stopniem stożko
w ym ). W  tym  przypadku uszkodzenia pierwszego stopnia stanow iły około  

50%  wszystkich uszkodzeń przekładni.

W skazane jest przytoczyć także dane z prac [93, 94], gdzie przedstawione  

są  problem y związane z eksploatacją górniczych przenośników zgrzebłowych. 

W  pracach tych zwrócono uwagę na fakt, że uszkodzenia przekładni stano

w ią około 20%  uszkodzeń napędów przenośników ścianowych i około 30%  

napędów przenośników podścianowych. Stwierdzono również duże rozpro

szenie wartości wskaźników trwałości, nawet dla tego samego typoszeregu 

przekładni. W  pracach tych podkreślono, że najczęściej uszkodzeniom ulega  

uzębienie kół. U dzia ł tych uszkodzeń w globalnej ilości uszkodzeń przekładni 

wynosi około 50% , w tym aż 45%  to uszkodzenia stopnia szybkobieżnego, 

który, o czym już wspomniano, jest stopniem stożkowym.

W  pracach [127, 128], gdzie bardzo wnikliwie przedstawione są problem y  

związane z eksploatacją m aszyn pracujących w kopalniach węgla kam ien

nego, wykazano, że przekładnie zębate są jednym z najbardziej zawodnych  

podzespołów  w układach napędowych tych maszyn. Podkreślono tam , że 

w ogólnym  czasie usuwania awarii (dane zebrano w pierwszym półroczu  

1990 r.) udział wynikający z uszkodzeń przekładni zębatych w zależności od 

kopalni stanowił:

-  w przypadku kombajnów ścianowych —  35 -r 60%,

-  w przypadku przenośników zgrzebłowych —  10 -r 25%.

W  pracach tych nie wyodrębniono w sposób szczegółowy uszkodzeń kół stoż

kowych. Jednak przeglądając schematy uk ładów  napędowych, które przed

stawione są  w tych opracowaniach, widać, że prawie w każdym z nich w y

stępuje para stożkowa. Jeżeli weźmiemy pod uwagę, że stopień stożkowy 

w przekładniach stosowanych w górnictwie występuje w około 60%  ich ca

łej populacji, to można sądzić, że udział kół stożkowych w awariach był 

znaczący.

Przeprowadzone badania statystyczne uszkodzeń dużej populacji prze

kładni zębatych walcowych [6, 129] wykazały, że struktura uszkodzeń jest 

następująca:

2.2. P rzek ładn ie  z ę b a te  s tożkow e w napędach m aszyn . 31

• W  przypadku przekładni przemysłowych klasycznych:

-  uszkodzenia kół zębatych —  67%,

-  uszkodzenia uszczelnień —  19%,

— uszkodzenia łożysk tocznych —  14%.

• W  przypadku przekładni turbinowych szybkobieżnych:

— uszkodzenia kół zębatych —  38%,

-  uszkodzenia łożysk ślizgowych —  54%,

— uszkodzenia uszczelnień —  8% .

Jak widać, i w tym przypadku dominują uszkodzenia kół zębatych (obserwa

cją nie objęto maszyn górniczych, a są to zazwyczaj koła pierwszego stopnia.

Zebrane przez autora niniejszej pracy materiały o awariach przekładni 

zębatych, które m iały miejsce w latach 1991 i 1992 w trzech wybranych  

kopalniach węgla kamiennego, wykazały, że problemy związane z ich eksplo

atacją są nadal aktualne. M ateria ły  te stanow iły podstawę do wyznaczenia 

wskaźników charakteryzujących cechy niezawodnościowe przekładni będą

cych obiektem obserwacji. W iadom o, że wskaźniki te pozwalają wydać opinię 

o tym, na  ile obiekt, w tym przypadku przekładnia zębata, potwierdza w ła

ściwą działalność konstruktorów, wykonawców i użytkowników. Należy nad

mienić, że obserwacją objęto 211 przekładni pochodzących z produkcji seryj

nej, zdatnych do eksploatacji w chwili rozpoczęcia badań ich niezawodności. 

Przekładnie te pracowały w zespołach napędowych przenośników zgrzebło

wych i strugów. W yboru  wskaźników niezawodności dokonano w oparciu 

o zalecenia podane w normach [8, 160, 161]. Z punktu widzenia klasyfikacji 
niezawodnościowej przekładnie te można zaliczyć do obiektów dwustano

wych naprawialnych, które pracują z regularnymi przerwami i przeznaczone 

są do wykonywania określonych zadań, kontynuowanie których uzależnione 
jest od czasu naprawy.

Zgodnie z norm ą [160] niezawodność w takim przypadku (kod 2433) 
charakteryzuje zespół wskaźników, takich jak:

1. l j  (t) —  parametr strumienia uszkodzeń,

2 . K g  —  wskaźnik gotowości obiektu,
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3. Q s  —  średni zasób pracy,

4. 0 U —  średni czas naprawy.

Przekładnie objęte obserwacją były częścią populacji generalnej w ybraną  

losowo, a  więc stanow iły populację próbną. W artości wymienionych wskaź

ników niezawodnościowych oszacowano za pom ocą ich estymatorów. E sty 

m atoram i tym i [139, 161] są:

• Param etr strum ienia uszkodzeń, w przypadku gdy  obiekty uszkodzone 

w czasie badań są zastępowane nowymi lub naprawionymi

" '« >  -  ; r k i  • (2 -!)

gdzie:

r  —  liczba wszystkich uszkodzeń w badanej próbce, które w ystąpi

ły w czasie ( t , t  +  A t ) ,

n  —  liczba obiektów poddanych badaniu,

A t  —  d ługość przedziału czasu, w którym  przeprowadzano badania.

• W skaźn ik  gotowości obiektu, oszacowany statystycznie z próbki

K g  =  “  > (2 -2 )
y  n

gdzie:

U o o  —  liczba obiektów będących w stanie zdatności w chwili dosta

tecznie odległej od chwili rozpoczęcia eksploatacji.

• Średni zasób pracy Uczony od chwili rozpoczęcia eksploatacji do chwili 

jej zakończenia

e :  =  i x > ,  (2 .3 )
n  «=1
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gdzie:

U i  —  ilość pracy wykonanej przez i-ty obiekt od chwili rozpoczęcia 

eksploatacji do chwili wycofania go z eksploatacji.

• W skaźnik średniego czasu naprawy obiektu

(2 -4 )
1=1

gdzie:

t [  —  czas trwania i-tej naprawy,

u  —  ogólna liczba napraw w rozpatrywanym okresie czasu, również 

naprawy wykonywane kilkakrotnie na tym  samym obiekcie.

Należy zwrócić uwagę, że przytoczone wyżej wskaźniki charakteryzują 

obiekt naprawialny. Jeżeli przyjąć, że przekładnie są nienaprawialne w wa

runkach dołowych, tzn. że ich naprawę należy realizować metodami przemy

słowymi w specjalistycznych zakładach naprawczych, to w takim przypadku  

zaleca się [160] stosować (kod 1121) wskaźniki:

1 . 0  —  średni czas poprawnej pracy do wystąpienia uszkodzenia,

2. A (t) —  wskaźnik intensywności uszkodzeń.

Estym atoram i tych wskaźników ([161]) są:

• Średni czas poprawnej pracy do wystąpienia uszkodzenia, wyznaczany 

według zależności (2.5), w przypadku gdy badania przeprowadzane są  

do chwili uszkodzenia wszystkich obiektów

0 ' = ^ X > ,  (2.5)
t= i

gdzie:

t s i  —  czas, w którym  nastąpiło uszkodzenie i-tego obiektu.

• Intensywność uszkodzeń oszacowana statystycznie z próbki
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gdzie:

n ( t )  —  liczba obiektów, które w przedziale czasu (0 ,<) nie uległy 

uszkodzeniu,

n ( t  +  A t )  —  liczba obiektów, które w przedziale czasu (0,< +  A t )  nie 

uległy uszkodzeniu.

Należy wspomnieć, że wskaźnik X ' ( t )  jest adekwatny w przypadku w y

kładniczego rozkładu czasu poprawnej pracy. Z  badań [95] wynika, że dla 

przenośników zgrzebłowych —  w skład których wchodzą przekładnie zę

bate —  jak i obudów zmechanizowanych rozkład czasu poprawnej pracy 

m ożna aproksym ować rozkładem wykładniczym . Wyznaczone wartości licz

bowe przyjętych wskaźników niezawodnościowych podane są w tablicy 2 .2 .1. 

Trzeba nadmienić, że wyznaczając te wartości, przedziały czasowe podawano  

w miesiącach -  zależności (2 .1) i (2 .6 ), a czas naprawy obiektu w godzi
nach -  zależność (2.4). O trzym ane wartości (tabl.2.2.1) wskazują na dużą 

podatność awaryjną przekładni i znaczną intensywność, uszkodzeń. M ożna  

zauważyć, że w tablicy 2 .2.1 nie są uwzględnione wskaźniki określone zależ

nościam i (2.3) i (2.5). W artości tych wskaźników nie ustalono, ponieważ nie 

zostały spełnione określone wym ogi [160], tzn. badania nie były prowadzone 

aż do chwili uszkodzenia wszystkich przekładni objętych obserwacją oraz nie 

m ożna by ło  z dostateczną dokładnością ustalić ilości pracy obiektów (prze

k ładni) do chwili wycofania ich z eksploatacji.

Tablica 2.2.1.

W artości wskaźników niezawodnościowych

Wsk.niez. 01.01.-f 30.08.1991 r. 01.01.4- 30.06.1992 r.

u \ t ) 0,067 0,056

K 0,917 0,937

m
0,043 0,039

K  [h] 6,4 5,9

B adan ia  wykazały również ogromne rozproszenie trwałości przekładni 

nawet w przypadku tego samego typoszeregu, np. jedna z przekładni uległa  

awarii już po przepracowaniu 6 ,2 • 102 h, gdy inna pracowała 7,2 • 103 h. N a 
leży podkreślić, że średni zasób pracy 0 S oraz średni czas poprawnej pracy 

0  określają trwałość przekładni. Przy czym powinna być spełniona nierów

ność 0 S( 0 )  >  Z u , gdzie zasób ustalony Z u  to przyjęty umownie czas pracy
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przekładni (np. w h), po którym należy przekładnię wycofać z eksploatacji. 

Czas ten powinien być podawany w dokumentacji technicznej przekładni. 

Rozwiązanie takie m ogłoby być czynnikiem um ożliw iającym  precyzyjniej 

planować czas pracy maszyn, a także stanowić kryterium  kontrolne (bada 

nia diagnostyczne) w procesie eksploatacji przekładni.

Ponadto analizując zebrane w latach 1991 i 1992 m ateriały stwier
dzono, że:

-  udział kół stożkowych w awariach w odniesieniu do ogólnej ilości awarii 
wynosił 28,4%,

-  udział w awariach łożysk pierwszego stopnia (stożkowego) wynosił 
25,8%.

N a  rysunkach 2.2.5 -f- 2.2.8 pokazane są typowe uszkodzenia kół zębatych 

stożkowych, które m ia ły  miejsce w przekładniach pracujących w układach  

napędowych m aszyn górniczych. Jak widać, uszkodzenia te występują  
w formie:

-  zużycia ściernego zębów (rys.2.2.5), na co wskazują ostre ich wierz

chołki od strony wewnętrznego czoła uzębienia —  m ożna wnioskować, 

że do intensyfikacji tego zużycia przyczynił się nierównomierny rozkład  

obciążenia na długości zęba,

-  zacierania się zębów (rys.2 .2 .6), o czym świadczą widoczne ślady głę

bokich zarysowań w kierunku promieniowym koła, które m og ły  po

w stać w wyniku przeciążenia, niedostatecznego sm arowania kół lub 

zanieczyszczenia oleju,

-  łuszczenia się warstwy wierzchniej (pitting) i ubytków spowodowanych  

wykruszaniem się materiału (rys.2.2.7) -  prawdopodobnie uszkodze

nia te pow sta ły  w wyniku przekroczenia granicznego obciążenia sty
kowego,

-  w yłam ań jednego lub więcej zębów (rys.2 .2 .8), które m og ły  powstać  

w wyniku niedostatecznej wytrzymałości zmęczeniowej lub losowego 

przeciążenia kół.

N a  rysunku 2.2.9 przedstawiono strukturę uszkodzeń przekładni zęba

tych kątowo-walcowych, gdzie ilustracyjnie pokazano wyniki zebrane w la 
tach 1991 i 1992.
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Przytoczone informacje o awaryjności przekładni zębatych pracujących 

w uk ładach  napędowych maszyn stosowanych w górnictwie, jak i wyznaczone 

wskaźniki określające niezawodność ich pracy wskazują na  ciągle istniejące 

problem y związane z eksploatacją tych przekładni. Problem y te w najwięk

szym  stopniu dotyczą kół stożkowych. Należy przyjąć, że stopień stożkowy

R y s . 2 .2 .5 .K oło, którego zęby uległy zużyciu śc iernem u

F i g . 2 .2 .5 .T h e  wheel, which tee th  have been abrasively  w orn o u t

R y s .2 .2 .6  .W idoczne ślady zacieran ia się zębów 

F ig .2 .2 .6  .T h e  signs of the seizing of the tee th
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R y s . 2 .2 .7 .W idoczne uszkodzenia zm ęczeniowe w arstw y wierzchniej (p it
tin g ) i w ykruszen ia  zębów

F ig .2 .2 .7  .T h e  signs of the fatigue surface p itt in g  an d  the  spalling  of 
te e th

R y s .2 .2 .8 .K o ło  z w yłam anym  zębem  

F ig .2 .2 .8 .T h e  wheel w ith  a broken to o th
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ze względu na jego pewne charakterystyczne cechy, o których już wspo

m inano, będzie nadal stosowanym i ważnym  podzespołem produkowanych 

przekładni. W  tym  miejscu można powołać się na prace [25, 159, 164, 165, 
166] oraz między innym i na informacje podane w najnowszych katalogach 

znanych firm zagranicznych takich jak  „Westfalia Liinen” czy „Halbach  

&: B rau n ”, z których wynika, że g r o s  aktualnie produkowanych w kraju  

i na  świecie przekładni zębatych dla przemysłu górniczego to przekładnie 

kątowo-walcowe.

tożysko 25.8% 

wat 2.9% / kota stożkowe 28.4%  kota walcowe 14.3%

\pot.wpustowe 3.0% V./to2ysko 1 5 .5 % ^ \ ,pot.wpustowe 5.0% 

inne

R y s .2 .2 .9 .S tru k tu ra  uszkodzeń p rzek ład n i kątow o-w alcow ych p racu 
jący ch  w zespołach napędow ych m aszyn  górniczych

F ig .2 .2 .9 .T h e  s tru c tu re  o f the  d am ag e  of the  in te rsec ting  axis spu r 
gears w orking in th e  pow er u n its  o f th e  m in ing  m achines

A u to r  wyraża nadzieję, że spostrzeżenia i uwagi przytoczone przy om a

w ianiu stanu wiedzy na temat dynam iki przekładni zębatych stożkowych, jak  

i przedstawione problemy związane z eksploatacją tych przekładni w prze

myśle górniczym  uzasadniają w pełni celowość podjęcia tematu pracy.

3

Cel, zakres i tezy  pracy

Dynam ika  maszyn to ś w i a t  przyczyn i skutków, gdzie nawet najbardziej 
niepozorne zjawisko nie występuje bez przyczyn, a i ono samo pociąga za 

sobą określony skutek. Badanie zjawisk towarzyszących siłom dynamicznym  

występującym w przekładni stożkowej, a tym sam ym  poznanie przyczyn 

powstawania tych sił i skutków ich działania —  to główny cel podjętego 

zadania.

Realizując podjęty temat starano się poszerzyć już istniejącą oraz zdo

być nową wiedzę z zakresu dynamiki przekładni zębatych, ze szczególnym  

uwzględnieniem przekładni stożkowych. Podejmując zadania badawcze zwró

cono także uwagę na to, aby uwzględnić specyficzne warunki, w jakich pra

cują przekładnie zębate w kopalniach węgla kamiennego i ustalić, czy m ają  

one w pływ  na procesy dynamiczne zachodzące w tych przekładniach.

Jak już nadmieniono, wpływ parametrów konstrukcyjnych i technologicz

nych, jak i warunków eksploatacyjnych na dynamikę przekładni stożkowych 

nie jest dotychczas dostatecznie poznany. W iąże się to ze złożoną geome

trią zazębienia kół stożkowych, co utrudnia dokładne określenie na drodze 

teoretycznej pewnych ich cech mających wpływ na przebieg procesów dy

namicznych. D la  przykładu można wspomnieć o niedostatecznej wiedzy na  

temat sztywności zębów tych kół, jak i o przebiegu sztywności zazębienia 

w funkcji kąta ich obrotu. Dotyczy to w szczególności kół o zębach krzywo
liniowych. D la tego  w niniejszej pracy pierwszorzędne znaczenie poznawcze 

przypisano badaniom  eksperymentalnym. W  tym miejscu można powołać się
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na prace [5, 14, 99], w których zwrócono uwagę na istotną rolę tych badań  

w naukach technicznych.

Postanow iono również, wykorzystując zasób istniejącej już wiedzy oraz  

wiedzę uzyskaną w wyniku przeprowadzonych badań eksperymentalnych, 

podjąć próbę budow y modelu dynamicznego przekładni zębatej stożkowej. 

G łó w n y  cel, jak i przyświecał budowie tego modelu, to możliwość rozszerze

nia w przyszłości tem atyki badawczej z zakresu dynam iki przekładni stożko

wych, a tym  sam ym  dalsze poznawanie złożonych i współzależnych zjawisk 

dynam icznych zachodzących w tych przekładniach. M ożna  przypuszczać, że 

badan ia  symulacyjne, które planuje się prowadzić na zaproponowanym m o

delu, dostarczą nowych informacji o wpływie niektórych czynników na prze

bieg tych zjawisk. W  ramach niniejszej pracy przewiduje się przeprowadzić 

badan ia  wstępne na  zaproponowanym modelu. Badania  te będą m ia ły  raczej 

charakter weryfikacyjny. Budując model starano się uwzględnić zbiór zm ien

nych, które m ogą  mieć wpływ  na stan dynamiczny przekładni stożkowej, jak  

również to, aby model ten był prosty, a tym  sam ym  łatwiej poddający się 

stud iom  analitycznym . Zak łada  się, że wyniki tych badań, po zweryfikowa

niu na  drodze doświadczalnej, przyczynią się do dalszego pogłębienia wiedzy 

inżynierskiej z zakresu dynam iki przekładni zębatych.

Zasadn iczym  celem pracy jest wykazanie, w oparciu o wyniki otrzym ane  

z badań eksperymentalnych, wpływu, jaki m ają niektóre param etry kon
strukcyjne i technologiczne oraz warunki eksploatacyjne na przebieg zjawisk 

dynam icznych w przekładni zębatej stożkowej, oraz ocena, jaką wagę w okre

ślonych warunkach należy im przypisać. W  szczególności celem tym  jest 

zbadanie, jaki w pływ  na zjawiska dynamiczne zachodzące w przekładniach  

stożkowych o zębach krzywoliniowych m ają  następujące czynniki:

• prędkość obwodowa kół,

• obciążenie statyczne kół,

• kąt pochylenia linii zęba,

• luz międzyzębny,

• odchyłki montażowe kół,

• obecność warstwy oleju, powstającej w wyniku smarowania między 

powierzchniam i współpracujących zębów,

• sposób realizacji smarowania,
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• rodzaj oraz temperatura pracy oleju,

• zanieczyszczenie oleju,

• sztywność korpusu kola,

• m etoda nacinania zębów,

• klasy dokładności wykonania uzębienia.

Sym ulując pracę przekładni na zaproponowanym przez autora modelu 

dynam icznym , przewidziano również zbadanie w pływ u na jej dynam ikę na

stępujących czynników:

• prędkości obwodowej kół,

• sztywności zazębienia,

• sztywności korpusów kół,

• tłum ienia w zazębieniu,

• luzu międzyzębnego.

Należy przypuszczać, że po zrealizowaniu przedstawionego zakresu ba

dań m ożna będzie w odniesieniu do przekładni stożkowych sformułować od

powiednie wnioski wskazujące kierunki działań, jakie należy podejmować 

w celu popraw y ich dobroci.

A k tu a ln y  stan wiedzy na temat dynam iki przekładni zębatych oraz przy

jęty zakres i założone cele pracy sk łan iają  do sform ułowania następu
jących tez:

1. Stan  dynamiczny przekładni stożkowych O' zębach krzywoliniowych 

zależy od: prędkości obwodowej kół i jej wartości względnej odniesionej 

do prędkości krytycznej, kąta pochylenia linii wzdłużnej zęba, odchyłek 

montażowych, sztywności korpusów kół, obciążenia statycznego kół, 

klasy dokładności wykonania uzębienia, smarowania i sposobu jego 

realizacji, rodzaju oleju i temperatury jego pracy.

2. Jednostkowe obciążenie statyczne działające na zęby kół jest jednym  

z głównych parametrów decyzyjnych, jaki należy —  ze względu na  

obciążenie dynamiczne przekładni —  brać pod uwagę przy ustalaniu  

optymalnej klasy dokładności wykonania uzębienia.
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3. W ielkość luzu międzyzębnego (w zakresie wartości większych od p e w 

n e j  m i n i m a l n e j ) oraz stosowane w praktyce krzywoliniowe kształty  

wzdłużne zębów nie m ają praktycznego w pływ u na stan dynamiczny 

przekładni stożkowej.

P raca  sk łada  się z siedmiu rozdziałów. Pierwszy rozdział poświęcony 

jest wprowadzeniu do tematyki. W  drugim  rozdziale uzasadniono celowość 

podjętego tematu. Zwrócono uwagę na niedostateczny stan wiedzy z tego 

zakresu oraz na problemy związane z eksploatacją przekładni zębatych stoż

kowych pracujących w systemach napędowych m aszyn górniczych kopalń 

węgla kamiennego. W  bieżącym trzecim rozdziale, przedstawiono główne 

cele pracy, jej zakres oraz główne tezy pracy.

Czw arty rozdział poświęcony jest badaniom  eksperymentalnym. W  roz

dziale tym , w poszczególnych podrozdziałach1, podane są szczegóły doty

czące stanowiska badawczego, obiektów badań oraz zastosowanych metod  

pom iarowych. W  punktach 4.3.1-M.3.12 przedstawione są wyniki badań. 

W  ostatnich dwóch punktach tego rozdziału (4.3.13 i 4.3.14) przedstawiono 

ocenę błędów pomiarowych oraz uwagi wyrażające pewne spostrzeżenia na

tury ogólnej w odniesieniu do uzyskanych wyników.

P ią ty  rozdział poświęcony jest budowie modelu dynamicznego przekładni 

stożkowej. W  rozdziale tym przedstawiono zaproponowany przez autora  

pracy model fizyczny i m atematyczny przekładni. W ykorzystując zapro

ponowany model przeprowadzono badania numeryczne, których wyniki za

warte są w kolejnych punktach tego rozdziału szóstego. W  przedostatnim  

punkcie szóstego rozdziału przeprowadzono weryfikację modelu poprzez po

równanie wyników uzyskanych z badań symulacyjnych z rezultatami uzy

skanym i z badań eksperymentalnych. Rozdział ten kończy się. uwagam i do
tyczącym i zaproponowanego modelu.

Rozdział siódm y zawiera podsumowanie całości pracy i wynikające z prze

prowadzonych badań wnioski. Pracę zakończono punktem, w którym  okre

ślono główne kierunki dalszych prac badawczych.

ŁW dalszej części pracy podrozdział określany będzie jako punkt.

4

B ad ania  ek sp erym en ta ln e  zjaw isk  
dynam icznych  w przek ładn iach  
zęb atych  stożkow ych

W iadom o, że drgania generowane w przekładni zębatej m ogą powodo

wać uszkodzenie lub zniszczenie jej elementów. Byw ają  również przyczyną 

wadliwej pracy przekładni, mogącej się przejawiać między innymi wzrostem  

aktywności akustycznej bądź wzrostem temperatury pracy. Poznanie przy

czyn powodujących wzbudzanie tych drgań, jak i przyczyn mających wpływ  

na wielkość ich am plitudy to główne zadania podjętych badań.

Badan ia  procesów dynamicznych są w wielu przypadkach bardzo skom 

plikowane [32] —  w szczególności gdy bada się je w złożonych układach  

fizycznych. Jak już wspomniano, geometria kół stożkowych, a w szczególno

ści kół o zębach krzywoliniowych, jest bardziej złożona niż kół walcowych. 

Dlatego problemy związane z dynam iką przekładni stożkowych są bardziej 
zawiłe niż w przypadku przekładni o osiach równoległych.

Trzeba wspomnieć, że pewne cechy, których w pływ  na przebieg zjawisk 

dynamicznych w przekładniach zębatych walcowych jest znaczący, nie są  

w przypadku przekładni stożkowych dostatecznie poznane. Dotyczy to mię

dzy innym i sztywności zębów jak i jej przebiegu w funkcji kąta obrotu kół 

przekładni. Zbyt uboga jest również wiedza na temat tłum ienia drgań me

chanicznych w przekładni oraz wpływu sm arowania na międzyzębne obcią

żenie dynamiczne.
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W  przypadku złożonych zagadnień technicznych, o których m am y zbyt 

małą, wiedzę, poszukiwanie ich rozwiązań odbyw a się w pierwszej kolejno

ści zazwyczaj na drodze badań eksperymentalnych [22]. Dynam iczny rozwój 

teorii i techniki pomiarowej [42, 70, 131] spowodował, że w naukach tech

nicznych eksperyment stał się ważnym źródłem poznawczym. W  naukach 

tych duże zaufanie budzą te hipotezy i teorie, które oparte są na badaniach  

eksperymentalnych [5, 43, 99, 125].

B adan ia  realizowano w warunkach laboratoryjnych na zbudowanym przez 

autora stanowisku badawczym, pracującym  w układzie mocy zamkniętej.

4.1 M e to d y  badań

Bezpośredni pomiar sił działających na zęby kół jest bardzo trudny do 

zrealizowania. D latego w praktyce stosuje się metody pośrednie; zazwyczaj 

są to m etody tensometryczne lub akcelerometryczne. W  pracach [79, 74] 

przedstawiono dokładny opis tych metod oraz uzasadniono ich przydatność 

do badań zjawisk dynamicznych zachodzących w przekładniach zębatych. 

B adan ia  przeprowadzano stosując dwie metody pomiarowe:

1. M ierzono odkształcenie zęba u jego podstawy, stosując czujniki naprę- 

żno-rezystancyjne (tensom etryJ1.

2. M ierzono przyspieszenie drgań skrętnych kół, stosując czujniki piezo

elektryczne2.

W  przypadku pomiarów odkształceń zęba współczynnik uwzględniający 

w pływ  siły  dynamicznej na obciążenie przekładni3 wyznaczano stosując za

leżność

I < d t i  =  , (4.1)A si
gdzie:

X d i  — m aksym alna wartość sygn a łu  przy obciążeniu całkowitym dzia łają
cym  na i-tą parę zębów podczas pracy przekładni,

*W dalszej części pracy pomiar tą  m etodą określany będzie terminem pomiar 
odkształceń.

2W dalszej części pracy pomiar tą  m etodą określany będzie terminem pomiar 
przyspieszeń.

3W dalszej części pracy współczynnik ten określany będzie terminem współczynnik siły
dynamicznej.
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X , i  -  m aksym alna wartość sygnału  przy obciążeniu quasi-statycznym  

działającym  na i-tą parę zębów,

i =  1,2, 3,...n -  liczba informująca, która para zębów jest w zazębieniu.

N a  zębach jednego z kół naklejono dwa tensometry, które na przemian 

spełniały rolę tensometru czynnego i kompensującego w pływ  temperatury. 
Dzięki zastosowaniu w układzie pomiarowym fotokomórki każdemu im pul

sowi pochodzącemu z tensometrów przypisać można określoną parę w spó ł

pracujących ze sobą zębów, zarówno przy obciążeniu quasi-statycznym  (prze

kładnię napędzano korbą), jak i całkowitym.

Z  jednego tensometru otrzym ano skończoną ilość nie powtarzających się 

wartości. Ponieważ liczby zębów badanych par kol nie m ają  wspólnych po

dzielników, ilość ta  odpow iadała liczbie zębów (41) koła współpracującego  

z kołem, na którym  naklejono tensometry. Stosując zależność (4.1) w yzna

czano dla określonych par zazębiających się zębów wartość w spółczynnika  

siły dynamicznej. W  ten sposób, przy ustalonych parametrach pracy prze

kładni (znanym  obciążeniu i prędkości), z jednego tensometru uzyskano 41 

wyników na ogół o różnej wartości. Następnie wyniki te poddaw ano obróbce 

statystycznej. W yliczano średnią arytmetyczną K d t  będącą m iarą skupienia  

wartości współczynników wyznaczonych według zależności (4.1). Uw zględ

niono również rozproszenie tych wartości, wyznaczając b łąd standardowy.

W  przypadku pomiarów przyspieszeń drgań skrętnych koła  w pływ  siły  

dynamicznej na obciążenie przekładni uwzględniano za pom ocą w spółczyn

nika nadwyżki dynamicznej4, zdefiniowanego wyrażeniem

gdzie:

M s  -  zadawany moment statyczny,

M d  -  moment dynam iczny wyznaczony [79] w oparciu o zmierzoną wartość 

przyspieszenia.

4W dalszej części pracy współczynnik ten będzie określany term inem nadwyżka 
dynamiczna.
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D yspon u jąc  wyznaczonymi wg zależności (4.2) wartościami nadwyżek 

dynam icznych w pływ  siły dynamicznej na obciążenie przekładni określano 

również stosując ogólnie znaną [36, 58, 71, 80, 100, 144, 147, 156] zależność

V  _  +  M d  _  ! , AT , A n ^
— M  ~~ p ’ (4 -3 )

gdzie K d p  to współczynnik uwzględniający w pływ  siły dynamicznej na ob

ciążenie przekładni (w dalszej części pracy określany jako współczynnik siły  

dynam icznej).

Zastosow ane do pom iaru przyspieszeń czujniki piezoelektryczne przy
m ocow ano do tarczy badanego kola tak, że ich osie elektryczne były  rów

noległe i jednakowo oddalone od osi obrotu koła. W artości chwilowe im pul

sów pochodzących z czujników dodawano do siebie. Odpowiednie ustawienie 

tych czujników powoduje, że wartości impulsów powstałych w w yniku drgań  

skrętnych przy ich dodawaniu sumują się, a pochodzące od drgań poprzecz

nych —  znoszą. Taki zabieg umożliwia wzmocnienie składowych pochodzą

cych od drgań skrętnych przy jednoczesnym wyeliminowaniu składowych  

wyw ołanych drgan iam i poprzecznymi.

4.2  S ta n o w isk o  badaw cze

W  sk ład  stanow iska badawczego wchodzą: 

przekładnie zebate pracujące w układzie m ocy zamkniętej, czujniki piezo

elektryczne służące do pomiaru przyspieszeń drgań kola, czujniki tensome- 
tryczne służące do pomiaru odkształceń zęba, czujnik elektromagnetyczny 

służący do pom iaru częstotliwości zazębiania, aparatura pomiarowo-rejestru- 

jąca, k tó ra  łącznie z czujnikami wchodzi w skład zestawów pomiarowych.

N a  rysunku  4.2.1 przedstawiono schemat kinematyczny stanowiska ba

dawczego. Sk ła d a  się ono z dwóch przekładni: w pierwszej znajduje się para  

kół walcowych, a w drugiej dwie pary kół stożkowych. Obie przekładnie po

łączone są  dw om a wałkami skrętnymi za pom ocą trzech sprzęgieł stałych  

i jednego napinającego, tworząc łącznie układ mechaniczny m ocy za

mkniętej.

O biektem  badań są koła stożkowe oznaczone na schemacie (rys.4.2.1) 

num eram i 5 i 6 , które można wymieniać, oraz przemieszczać względem sie

bie. U m ożliw ia  to regulację luzu międzyzębnego, śladu dolegania zębów oraz 

wprowadzanie odchyłek montażowych. Osie badanych kół usytuowane są
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380V

R y s .4 .2 .1 .  S chem at stanow iska badaw czego: 1 -p rzek lad n ia  zęb a ta  w al

cowa, 2 -p rz ek ła d n ia  zębata  stożkow a, 3 ;4 -k o ła  walcowe, 5 ;6 -b a d a n e  
k o ła  stożkow e, 7; 8 -k o la  stożkowe, 9; 10-w ałki sk rętne , 11; 12-sprzęg ła 
specja lnej konstrukcji, 13-kolektor, 14—silnik elektryczny, 15 -tarcze po
m ocnicze

F ig .4 .2 .1 .  T h e  schem a of a  te s t s ta n d : 1 -a  sp u r gear, 2 -a  bevel 
gear, 3; 4 -cy lindrical gears, 5; 6 -bevel gears te sted , 7; 8-bevel gears,
9; 10 -to r- sional shafts, 11; 12-couplings o f special construc tion , 13- 
a  collector, 14-an electric m oto r, 15-help ing  shields

względem siebie pod kątem £  =  90°. Badano koła o krzywoliniowej linii 

wzdłużnej zęba. Szczegółowe dane o kołach zębatych będących obiektami 

badań podane są w punktach poświęconych określonym problemom badaw 

czym.



48 4. Badania  ek sp erym en ta ln e  z jaw isk  d yn am iczn ych .

Stanow isko badawcze napędzano silnikiem elektrycznym, którego pręd

kość obrotową można zmieniać płynnie w zakresie: u> =  52 -r 157 rad/s. 

W  wyniku zastosowania przekładni pasowych zakres ten rozszerzono do 

398 rad/s. Należy wspomnieć, że w zakresie stosowanych prędkości, gdy do 

kół przymocowano dodatkowe tarcze, zwiększając w ten sposób ich masowy  

moment bezwładności, m ożna było również śledzić pracę przekładni w ob

szarze głównego rezonansu. Przekładnie obciążano statycznie za pom ocą  

sprzęgła napinającego, oznaczonego na schemacie numerem 12 (rys.4.2.1).

N a  rysunku 4.2.2 przedstawiono widok ogólny badanej przekładni po 

zdemontowaniu górnej części korpusu. Natom iast na rysunkach 4.2.3 i 4.2.4 

przedstawiono widok ogólny stanowiska łącznie z aparaturą pomiarowo-reje- 

strującą.

Schemat blokowy zestawu aparatury zastosowanej do pom iaru przy

spieszeń kół oraz do pom iaru częstotliwości zazębiania się zębów przedsta

wiono na rysunku 4.2.5. Im pulsy z czujników piezoelektrycznych 1 i 2 dopro-

R y s .4 .2 .2 .  W idok badanej p rzek ładn i po  zdem ontow aniu  górnej części 

korpusu

F ig .4 .2 .2 .  T h e  p ic tu re  of th e  te s te d  gear a f te r  the  d ism an tlin g  o f the  

u p p e r p a r t o f the  body
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R y s .4 .2 .3 .  W idok ogólny stanow iska badaw czego łącznie z a p a ra tu rą  
do p o m ia ru  odksz ta łceń  zęba

F ig .4 .2 .3 .  T h e  general p ic tu re  o f the te st s ta n d  w ith  th e  te e th  s tra in  

m easu ring  a p p a ra tu s

R y s .4 .2 .4 .  W idok ogólny stanow iska badaw czego łączn ie z a p a ra tu rą  
do p o m ia ru  przyspieszeń ko ła

F ig .4 .2 .4 .  T h e  general p ic tu re  o f the te st s ta n d  w ith the  an g u la r ac
ce lera tion  of the  wheels m easuring  a p p a ra tu s
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wadzano przewodami ekranowanym i do pierścieni kolektora 13 (rys.4.2.1), 

a stąd odprowadzano je, również odzielnymi ekranowanymi przewodami, do 

miernika 3 spełniającego funkcję przedwzmacniacza. Im pu lsy  z miernika 3 

dw om a toram i doprowadzono do wzmacniacza sumującego 4. Tak przygo

towany im puls m ożna podawać na miernik wartości skutecznej 5, m agne

tofon 6 , do aparatury analizującd-rejestrującej 7,8  lub na jedno z wejść 

oscyloskopu 9. Jak widać, zastosowany układ umożliw ia pom iar, obserwa

cję oraz rejestrację przyspieszeń drgań skrętnych badanego koła. Dysponując  

zmierzoną wartością tych przyspieszeń wyznaczano, stosując zależności (4.2) 

i (4.3), wartości w spółczynnika nadwyżek dynamicznych i współczynnika siły  

dynamicznej d la określonych parametrów pracy badanej przekładni.

R y s .4 .2 .5 .  S ch em at blokowy a p a ra tu ry  do pom iaru  przyspieszeń kół: 
l ;2 -c z u jn ik i  p iezoelek tryczne, 3 -p rzedw zm acn iacz, 4 -w zm acniacz su
m ujący , 5 -m ie rn ik  przyspieszeń, 6 -m agne to fon , 7 -an a liza to r  sygnałów , 
8 - re je s tra to r ,  9 -oscy loskop , 10-uniw ersalny  licznik zdarzeń, 11-czujnik  

e lek tro m ag n ety czn y

F ig .4 .2 .5 .  T h e  block d iag ram  o f th e  angu lar acceleration  o f th e  whe
els m easu rin g  a p p a ra tu s : 1; 2— th e  piezoelectric sensors, 3 -p ream plifier,

4 - th e  su m  aplifier, 5 -acce lera tio n s m eter, 6 -m agne tophone , 7 -signals 
an a ly se r, 8 -re co rd e r , 9-oscilloscope, 10-the  universal o p era tio n  coun
te r, 1 1 - th e  e lec tro m ag n e tic  sensor

Schem at układu służącego do pom iaru odkształceń zęba przedstaw iono
na rysunku 4 .2 .6 . M ostek  tensom etryczny zasilany jest baterią o napię
ciu U =  1,5 V . R azem  z kołem  wiruje również w zm acniacz prądu sta łeg o
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o szerokim paśmie przenoszenia, zasilany napięciem U  =  18 V . Rezystor R  

służy do zrównoważenia mostka. Uzyskiwane na wyjściu z m ostka im pulsy  

doprowadzano do wzmacniacza 1 o 900-krotnym wzmocnieniu, a następnie  

poprzez kolektor pierścieniowy (rys.4.2.1) na jedno z wejść dwukanałowego  

oscyloskopu 2 lub do magnetofonu 3. Podstawę czasu wyzw alały im pulsy  

z fotokom órki 4, sterowanej za pom ocą tarczy przymocowanej do kolek

tora (rys.4.2.1). Natom iast im pulsy z fotokomórki 5, sterowanej za pom ocą  

tarcz umocowanych do wałów łączących przekładnie, doprowadzono na  wej

ście jednego z wolnych kanałów oscyloskopu. Dzięki im pulsom  pochodzącym  

z fotokom órki 5 można każdemu impulsowi pochodzącemu z tensometru  

przypisać odpowiednią parę współpracujących ze sobą zębów. Oscyloskop  

zaopatrzony jest w specjalną kamerę, którą wykorzystywano do rejestrowa

nia pojaw iających się na ekranie przebiegów.

Im pu lsy  z tensometrów można rejestrować zarówno na taśmie filmowej, 

jak i magnetycznej przy obciążeniu quasi-statycznym  i całkowitym . M a jąc  

do dyspozycji wartości maksymalne tych impulsów wyznaczano dla określo
nych par zazębiających się zębów wartość współczynnika siły dynamicznej 
zdefiniowanego zależnością (4.1).

D o  pom iaru częstotliwości zazębiania się zębów użyto uniwersalnego licz

nika zdarzeń 10 (rys.4.2.5), który zliczał im pulsy doprowadzone z prze

twornika elektromagnetycznego 11 umocowanego tuż nad zębami jednego 

z badanych kół. Im pulsy z czujnika elektromagnetycznego doprowadzane  

równocześnie z impulsami pochodzącymi z czujników piezoelektrycznych na  

osobne wejścia kanałów oscyloskopu 9 um ożliw iają porównywanie częstotli
wości drgań skrętnych kól z częstotliwością zazębiania się zębów (w y

muszenia).

Należy nadmienić, że stosując przyjęte metody badawcze zwracano uwagę 

na odpowiedni (w łaściwy) dobór określonych parametrów aparatury oraz 

stanowiska. W  pracach [74, 79, 111] podano, jakie parametry powinny być 

brane pod uwagę i jakie wym agania należy stawiać tym parametrom.

Przed przystąpieniem do pomiarów zasadniczych sprawdzono popraw 

ność pracy zastosowanych zestawów pomiarowych za pom ocą apara

tury sprawdzającej oraz przeprowadzono wzorcowanie układów  pom iaro

wych. Sposób realizacji tych czynności szczegółowo opisany jest w pracach  

[75, 111].
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cześć  w i ru jąca

R y s .4 .2 .6 .  S chem at blokowy a p a ra tu ry  przeznaczonej do p o m ia ru  od 
k sz ta łceń  zęba: X i;7 2 ;T 3 ;7 4 -p rze tw o rn ik i tensom etryczne , 1-w zm ac- 
n iacz p rą d u  s ta łego , 2 -oscyloskop, 3 -m agne to fon , 4; 5 -fo tokom órk i

F ig .4 .2 .6 .  T h e  block d iag ram  o f th e  tee th  s tra in  m easu ring  a p p a 
ra tu s : T i ;T 2;T 3;T 4- th e  s tra in  gauges, l - th e  d irec t cu rren t am plifier, 
2 -oscilloscope, 3 -m ag n e to p h o n e , 4; 5 -pho toce lls
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4.3 W p ły w  param etrów  k on stru k cyjn ych  
i tech n o lo g iczn y ch  oraz w arunków  
ek sp loa tacy jn ych  na d y n a m ik ę  p rzek ład n i

M ając  na uwadze przytoczone na początku tego rozdziału spostrzeże

nia przyjęto, że temat pracy będzie realizowany głównie na drodze badań  

eksperymentalnych. Badaniom  tym poświęcona jest dalsza część niniejszego 

rozdziału. Jest rzeczą oczywistą, że przyjęty zakres badań nie wyczerpuje 

wszystkich problemów związanych z om awianym  tematem, obejmuje on jed

nakże szeroki wachlarz zagadnień dotyczących podjętej tematyki. Przedmio

tem badań były  przekładnie zębate stożkowe o kszy woliniowej linii wzdłużnej 

zęba.

4.3 .1  W p ły w  prędkości obw odow ej kół

4.3.1.1  O b i e k t  b a d a ń

Badan iom  poddano koła stożkowe o zębach krzywoliniowych niekorygo- 

wanycli, które nacinano metodami Gleason, K linge lnberg i Oerlikon o nastę

pujących parametrach: m oduł czołowy m =  4,5 m m , kąt przyporu a o n  =  20°, 

przełożenie u =  54 /41, szerokość wieńca zębatego b =  26 m m , kąt między 

osiami kół S  =  90°. Natom iast kąty pochylenia linii zęba J3 m , mierzone na  

średnicy podziałowej koła w połowie szerokości wieńca zębatego5, wynosiły:

-  =  31°16' -  koła o zębach nacinanych m etodą Gleason,

-  (3 m  =  31°02/ -  koła o zębach nacinanych m etodą Klingelnberg,

-  /3 m  =  31°07' -  koła o zębach nacinanych m etodą Oerlikon.

Zęby badanych kół nawęglano. Pom iary sprawdzające odchyłki wykonawcze 

kół wykazały, że wszystkie koła wykonano w 7 klasie dokładności [163]. Klasę  

dokładności ustalano na podstawie pomiarów: odchyłki zewnętrznej średnicy 

wierzchołków zębów, odchyłki kąta stożka wierzchołków zębów, bicia stożka 

wierzchołków, bicia płaszczyzny bazowej kola, bicia uzębienia, grubości zęba 

na powierzchni stożka czołowego, nierównomierności luzu bocznego, błędu 

podziałki obwodowej w środku szerokości wieńca, różnicy między dwoma

SW dalszej części pracy do określenia tego kąta używany będzie termin kąt pochylenia 
linii zęba.
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dowolnym i podziałkam i obwodowymi oraz całkowitego błędu podziałek ob

wodowych.
Pom iary  odchyłek wykonawczych skrzyni przekładniowej wykazały, że 

zaliczyć ją  można do 6 klasy dokładności wykonania.

4 .3 .1 .2  Przebieg badań

Przed przystąpieniem do badań ko ła  zębate były  docierane. Podczas 

m ontażu kół zwracano uwagę na ich wzajemne ustawienie. Każdą parę ba

danych kół ustawiano tak, aby ślady dolegania zębów oraz luzy międzyzębne 

by ły  zgodne z zaleceniami norm firmowych.

D o  sm arowania kół zastosowano olej Transol 130, którego odpowiedni

kiem ze względu na lepkość wg IS O  jest olej VG-220. K o ła  smarowano przez 

zanurzenie w oleju. W  czasie pom iarów utrzymywano, bez względu na para

m etry pracy przekładni (obciążenie, prędkość obwodową), stałą  temperaturę 

oleju (55°C). Badan ia  przeprowadzano przy różnych obciążeniach. Za  miarę 

obciążenia przyjęto jednostkowy wskaźnik obciążenia6 [88], zdefiniowany za

leżnością

Q  =  < 7  ’  ( 4 , 4 )

gdzie: M s -  zadany moment statyczny, b  -  szerokość wieńca zębatego, 

d m \  ~  średnica podziałow a m ierzona w środku szerokości wieńca.

B adan ia  przeprowadzano przy różnej prędkości obwodowej kól i różnym  

obciążeniu. Prędkość obwodową w określonym zakresie zmieniano dyskret

nie, a  wartości zadawanego obciążenia wynosiły: 0,73; 0,82; 1,36; 1,50; 2,00 

oraz 2,75 M P a .  Jak już nadmieniono, zakres prędkości obrotowej na wale na
pędzającym  przekładnię wynosił: u> =  52-^398 rad/s, co odpowiadało pręd

kościom  obwodowym  kół: V m  =  4,97-j-32,66 m /s. Podany zakres prędkości 
obwodowych odnosi się do przekroju środkowego wieńców zębatych (śred

nica d m ) 7 .

6 W dalszej części pracy wskaźnik ten określany będzie terminem obciążenie.
7Przedlożony wyżej opis przebiegu badań w zasadzie odnieść inożna do każdego z reali

zowanych zagadnień badawczych. S tąd przy omawianiu poszczególnych tematów, którym 
poświęcone są kolejne punkty niniejszego rozdziału, nie powtarzano tego opisu powołu
jąc się jedynie w odpowiednim miejscu na punkt 4.3.1.2. Natomiast w przypadku gdy ze 
względu na wymagania związane z badanym problemem opisany w punkcie 4.3.1.2 przebieg 
badań uległ modyfikacji, wówczas podane są informacje dotyczące tylko wprowadzonych
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4.3.1.3 W yniki badań

Stosując przyjęte metody pomiarowe wyznaczono, dla każdej badanej 

pary kół przy różnym obciążeniu, przebiegi wyrażające zależność w spół

czynnika siły dynamicznej od prędkości obwodowej tych kół.

W  przypadku pomiaru przyspieszeń, stosując zależności (4.2) i (4.3), 

otrzym ano 12 takich przebiegów. Niektóre z nich przedstawione są na ry

sunkach 4.3.1.1 a^-d. Przebiegi pokazane na rysunkach a, b i c dotyczą prze

kładni o zwiększonym m asowym momencie bezwładności kół.
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Vm m /s

Rys.4.3.1.1 a-^d. W spółczynnik  siły dynam icznej I \ dp w funkcji p ręd 
kości obw odow ej kół d la  różnych obciążeń i zarysów  linii zęba

F ig .4 .3 .1 .1  a-hd. K dp, the coefficient of dynamie force in the function
of the peripheral speed of the wheels for various loads and various
profiles of the teeth’s line
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W  tym  miejscu warto przytoczyć pewne wyjaśnienie, które dotyczy punk

tu bieżącego oraz następnych zawartych w tym  rozdziale, mianowicie:

Zwiększając m asowy moment bezw ładności kół uzyskano m ożli
wość śledzenia przebiegu zjawisk dynam icznych również w ob
szarze głów nego rezonansu. W  przypadku badanych przekładni 
głów ny rezonans miał miejsce —  w zależności od param etrów  ba
danych kół i okoliczności, w jakich przeprowadzano badania —  
w paśm ie 25 -f 32 m /s . Stąd przedstaw ione w bieżącym  punk
cie, jak i w  następnych wykresy obrazujące zależność w sp ółczyn 
nika s iły  dynam icznej od prędkości obwodowej kół, które charak
teryzują się znaczącym  wzrostem  tego w spółczynnika w  podanym  
paśm ie, odnoszą się do kół o zw iększonym  m asowym  m om encie 
bezw ładności. Do określenia pasm a, w którym  miał m iejsce re
zonans, posłużono się analizą am plitudow o-częstotliw ościow ą sy
gnałów  otrzym anych z przetworników p iezoelektrycznych, porów
nywano przebiegi drgań skrętnych kół z przebiegam i sygnału  po
chodzącego z przetwornika indukcyjnego (częstotliw ość zazębia
nia) oraz wyznaczano częstotliw ość w łasną układu.

Natom iast w przypadku pomiaru odkształceń zęba, stosując zależność

(4.1), współczynnik siły dynamicznej obliczano dla każdej realizacji zazę
biania się zęba z naklejonym tensometrem z zębem kola  współpracującego. 

W  ten sposób dla każdego zadanego obciążenia przy określonej prędkości ob

wodowej kół otrzym ano 41 różnych wartości. Następnie otrzymane wartości 

poddano obróbce statystycznej, wyznaczając:

• wartość średnią

K d t  =  - T  K d t i  , (4.5)
n  f —■

1=1

• i odchylenie standardowe 

- L ^ ^ K d t i - K d t ) .  (4.6)
t=l

W arto  wspomnieć, że przeprowadzony test statystyczny wykazał, iż brak 

jest podstaw  do odrzucenia hipotezy o normalności rozkładu teoretycznego 

wartości K d t i  wyliczonych według zależności (4.1).
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Przebiegi wyrażające zależność współczynnika siły dynamicznej K d t  od 

prędkości obwodowej kół V m  przedstawione są  na rysunkach 4.3.1.2 a 4-d.

W iadom o, że zniszczenie tylko jednego zęba decyduje o niezdolności prze
k ładn i do dalszej pracy. D latego wyznaczono również przebiegi ilustrujące 

zależność współczynnika siły dynamicznej od prędkości obwodowej kół, zde

finiowanego wyrażeniem

K d s  =  K d t +  2 s  . (4.7)

Jak widać, w tym  przypadku uwzględniono rozproszenie wyników otrzym a

nych z pom iarów odkształceń zęba. N a  rysunkach 4.3.1.3 a-f-d przedstawiono 

przebiegi współczynnika K d s  w funkcji prędkości obwodowej V m .

Jak już nadmieniono, każdej wartości współczynnika K d t i  wyznaczonej 
w edług zależności (4.1) przypisać można określoną parę zazębiających się zę

bów. W artości te wyznaczano przy różnej prędkości obwodowej kół i różnym  

obciążenu. Stąd dla każdej pary zębów otrzym ano przebiegi współczynnika  

K d t i  w funkcji prędkości obwodowej V m . Niektóre z tych przebiegów poka

zane są na  rysunkach 4.3.1.4 a,b.

Porównując przebiegi otrzymane w wyniku pomiarów przyspieszeń kół 

(rys.4.3.1.1) z odpowiadającym i im przebiegami8 otrzym anym i w wyniku  

pom iarów  odkształceń zęba (rys.4.3.1.2) widać, że są one pod względem ja 

kościow ym  podobne. Natom iast widoczne są różnice ilościowe. W ydaje  się, 

że przytoczone spostrzeżenie jest godne uwagi, ponieważ wskazuje, że za

stosowane metody pomiarowe m ożna przyjąć za równorzędne w przypadku, 

gdy  uzyskane wyniki służą do interpretacji jakościowej zaobserwowanych 

zjawisk.

W  celu oszacowania różnic ilościowych między wynikami uzyskanymi

z pom iarów  odkształceń zęba i przyspieszeń drgań skrętnych kół wyznaczono

dla całej populacji otrzymanych wartości relację określoną wyrażeniem

^ A t  / A

*  =  * *  ’  ( 4 ' 8 )

gdzie:

N d t  ~  nadwyżka dynamiczna wyznaczona w oparciu o zależności (4.5),

Przebiegi odpowiadają sobie wówczas, gdy param etry badanych kół i okoliczności,
w jakich przeprowadzano badania, są. takie same, np. kąt pochylenia linii zęba, klasa do
kładności wykonania, luz międzyzębny, ślad współpracy zębów, błędy montażowe, sposób 
smarowania, tem peratura pracy oleju, obciążenie itp.

4.3.1. W p ły  w prędkości o b w odow ej kól 59

N d p  -  nadwyżka dynamiczna wyznaczona wg zależności (4.2).9 
Otrzymane wartości Z i  poddano obróbce statystycznej, wyznaczając śred

nią arytmetyczną —  z  —  1,370 —  i odchylenie standardowe —  s '  — 0,031. 

Korzystając ze znanych wzorów i tablic statystycznych [157] wyznaczono

9Przy obliczaniu wartości Zi do wyrażenia (4.8) wstawiano wartości nadwyżek dyna
micznych wyznaczone przy tych samych param etrach pracy przekładni.
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Vm m/s

m/s

Rys.4.3.1 .2  a-^d. Współczynnik siły dynamicznej K u  w funkcji pręd

kości obwodowej kół dla różnych obciążeń i zarysów linii zęba

F ig .4 .3 .1 .2  a ^ d . K u ,  the coefficient of dynamie force in the function
of the peripheral speed of the wheels for various loads and various
profiles of the teeth’s line
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Rys.4.3.1.3 a-^d. Współczynnik siły dynamicznej K d ,  w funkcji pręd

kości obwodowej kół dla różnych obciążeń i zarysów linii zęba

F ig .4 .3 .1 .3  a-rd. K d,,  the coefficient of dynamie force in the function
of the peripheral speed of the wheels for various loads and various
profiles of the teeth’s line

4.3.1. W p ł y w  prędkości obw odow ej kół 63

V_ m/ś

Rys.4.3.1.4 a, b. Współczynnik siły dynamicznej K d t i  w funkcji pręd

kości obwodowej kół dla wybranych losowo zębów

Fig.4.3.1.4 a, b. l \ d t i ,  the coefficient of dynamie force in the function 

of the peripheral speed of the wheels for the teeth chosen at random
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również dwustronny przedział ufności d la wartości oczekiwanej na poziomie 

0,98. W  w yniku przeprowadzonych obliczeń stwierdzono, że dla przyjętego 

poziom u ufności wartość oczekiwana z mieści się w granicach 1,3554-1,385. 
W artość tę m ożna przyjąć jako m iarę szacunkową do oceny różnic ilościo

wych między wynikami uzyskanymi z obu stosowanych metod pomiarowych.
Porównując odpowiadające sobie przebiegi przedstawione na rysunku

4.3.1.3 z przebiegami przedstawionymi na rysunku 4.3.1.1 widać, że pod  

względem jakościow ym  różnią się one nieznacznie. Łatwo również dostrzec 

(rys.4.3.1.4 a), że udział poszczególnych par zębów w przenoszeniu obciąże

n ia  jest zróżnicowany (rys.4.3.1.4 a i b). M ożna  to tłumaczyć między innymi 

tym , że odchyłki wykonawcze każdego z zębów są różne ze względu na war

tość i znak, stąd każdy z nich przenosi nieco inne obciążenie.

Analizując wszystkie badane przypadki (rys.4.3.1.14-4.3.1.4) m ożna  

stwierdzić, że ze wzrostem prędkości obwodowej kół siła dynamiczna również 

rośnie. Jednak wzrost ten nie m a charakteru monotonicznego. W  obszarze 

pewnych prędkości obwodowych V m  występuje lokalne ekstremum obciąże

nia dynamicznego. N a  rysunkach 4.3.1.1 d i 4.3.1.2 d widać, że niewielki 

przyrost siły  dynamicznej ma miejsce w pasmach 20 i 27 m /s. Prędkości 

te odpow iadają  1/4 i 1/3 częstotliwości rezonansowej f Q. Przebiegi przed

stawione na rysunkach 4.3.1.1 a 4-c i 4.3.1.2 a-^c prezentują wyniki badań  

przekładni o zwiększonym m asow ym  momencie bezwładności kół. W  tym  

przypadku zauważyć można znaczny przyrost obciążeń dynamicznych w pa

śmie prędkości obwodowych 284-31 m /s. Zakres ten odpowiada częstotliwo

ści rezonansowej badanych kół. Lokalne ekstrema występują również przy 

innych prędkościach obwodowych kół, które odpowiadają 1/3, 1/2 i 2/3 f D .

4 .3 .2  W p ły w  o b c ią żen ia  s ta ty c z n e g o

4.3 .2 .1  Obiekt badań

Badan iom  poddano ko ła  o zębach nacinanych metodą Klingelnberg i Oer- 

likon wykonane w 7 klasie dokładności oraz koła o zębach nacinanych me

todą  G leason wykonane w 5, 7 i 9 klasie dokładności. Pozostałe param etry  

badanych kół by ły  zgodne z podanym i w punkcie 4.3.1.1.

4.3.2. W p ły w  obciążenia s ta ty c zn e g o 65

4.3.2.2 Przebieg badań

Sposób przeprowadzania badań oraz warunki, w jakich je realizowano 

opisane są w punkcie 4.3.1.2. Rozszerzono jedynie zakres obciążenia oraz 

zastosowano tylko jedną metodę pom iarow ą —  mierzono przyspieszenia kół. 

Obciążenia, których wartość wyznaczano według zależności (4.4), wynosiły:

-  w przypadku kół bez dodatkowych m as -  0,32; 0,73; 1,36; 1,80; 2,75; 3,84

i 4,74 M P a ,

-  w przypadku kól o zwiększonej masie -  0,42; 0,82; 1,00; 1,26; 1,50; 2,00;

2,45; 3,00; 3,50 i 4,50 M P a .

4.3 .2 .3  W yniki badań

Korzystając z zależności (4.2) i (4.3) wyznaczono dla każdej badanej 

pary kół i zadanego obciążenia przebiegi wyrażające zależność współczyn

nika siły dynamicznej od prędkości obwodowej kół w zakresie 4,97-^32,66 

m /s. W  wyniku przeprowadzonych badań otrzymano ogółem 85 takich prze

biegów. Niektóre z nich, jako reprezentatywne, pokazane są na rysunkach  

4.3.2.14-4.3.2.4.

V_ m/s
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Vm m/s

Rys.4.3.2.1 a-^c. W spółczynnik  sity  dynam icznej K jp w funkcji p ręd 
kości obw odow ej kół d la  różnych obciążeń i klas dokładności w ykonan ia

F ig .4 .3 .2 .1  a-^c. I\dP, the coefficient of dynamie force in the function
of the peripheral speed of the wheels for various loads and various
classes of accuracy work

4.3.2. W p ł y w  obciążenia s ta tyczn ego 67

Jak widać (rys.4.3.2.14-4.3.2.4) —  na co już zwrócono uwagę w punkcie

4.3.1.3 —  przy pewnych prędkościach obwodowych kół pojaw iają się lokalne 

ekstrema siły dynamicznej. W  przypadku przebiegów przedstawionych na  

rysunkach 4.3.2.1 i 4.3.2.3 niewielki przyrost siły dynamicznej m a  miejsce 

w zakresach 174-21 m /s i 234-30 m /s. Przy tych prędkościach częstotliwość 

zazębiania się zębów fz odpowiadała 1/4 i 1/3 częstotliwości rezonanso

wej f0. N a  rysunkach 4.3.2.2 i 4.3.2.4 przedstawione są przebiegi dla kól 

o zwiększonym m asowym  momencie bezwładności. W  tym .przypadku siły  

dynamiczne osiągają  maksymalne wartości w zakresie 254-32 m /s. Zakres 

ten odpow iadał głównemu rezonansowi. W idoczne są również wyraźne eks

trema (m ax.) w obszarze 1/3, 1/2 i 2/3 /„.
O trzym ane wyniki (rys.4.3.2.14-4.3.2.4) potwierdziły zjawisko zaobser

wowane również w przekładniach walcowych [36, 144], mianowicie to, 

że zmianie obciążenia statycznego towarzyszy zm iana prędkości rezonanso

wej. Dysponując dostateczną ilością wyników podjęto próbę uogólnienia tego 

zjawiska. W  rezultacie otrzymano przebiegi ilustrujące zależność prędkości 

rezonansowej od obciążenia: Vmr =  f{Q)- Przebiegi te przedstawione są na 

rysunku 4.3.2.5.

V_ m/s
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Rys.4.3.2.2 a-^c. Współczynnik siły dynamicznej K j p  w funkcji pręd

kości obwodowej kół o zwiększonej masie dla różnych obciążeń i klas 

dokładności wykonania

F ig .4 .3 .2 .2  a-r-c. KdP, the coefficient of dynamie force in the function
of the peripheral speed of the wheels with increased mass for various
loads and various classes of accuracy of work
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VM m/s
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1 .36  MPa 
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4 ,74  MPa

V. m /s

Rys.4.3.2.3 a, b. Współczynnik siły dynamicznej K d p  w funkcji pręd

kości obwodowej kół dla różnych obciążeń i zarysów linii zęba

Fig.4.3.2.3 a, b. K d p , the coefficient of dynamie force in the function 

of the peripheral speed of the wheels for various loads and various 

profiles of the teeth’s line
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Vm m/s

Rys.4.3.2.4 a, b. W spółczynn ik  siły dynam icznej K dP w funkcji p ręd
kości obwodowej kół o zw iększonej m asie d la  różnych obciążeń i za ry 
sów lin ii zęba

Fig.4.3.2.4 a, b. K ^p, th e  coefficient o f dynam ie force in th e  function  
o f th e  p e rip h e ra l speed  of the  wheels w ith  increased m ass for various 
loads an d  various profiles o f th e  te e th ’s line

4.3.2. W p ł y w  obciążen ia  s ta tyc zn eg o 71

Rys.4.3.2.5. W pływ  obciążen ia n a  prędkość k ry tyczną przek ładn i (re

zonansow ą) d la  kół różniących się k lasą dokładności w ykonania i m e
to d ą  n a c in a n ia  zębów

Fig.4.3.2.5. T h e  influence of the  load upon  the  change o f the resonance 
speed  for th e  wheels th a t  difFer in ac.curacy of work, and th e  m e th o d s 

o f cu ttin g  o f th e  teeth

Jak widać (rys.4.3.2.5), ze wzrostem obciążenia rezonans przesuwa się 

w kierunku wyższych prędkości, lecz zależność ta nie jest liniowa. Pod  wzglę

dem jakościow ym  przebiegi dla tych samych klas dokładności wykonania, bez 

względu na metodę nacinania zębów, cechują się dużym podobieństwem (po 

dobne gradienty przyrostu). Natom iast pod względem ilościowym zauważyć 

można pewne różnice. Różnice te, nieznaczne w przypadku kól o zębach naci

nanych m etodam i Klingelnberg i Oerlikon, są nieco większe w odniesieniu do 

kół o zębach nacinanych metodą Gleason, aczkolwiek są one również male. 

Ponieważ warunki, w jakich przeprowadzano badania, oraz parametry bada

nych kół, oprócz zarysów linii wzdłużnej zęba, były takie same, stąd należy 

sądzić, że sztywność zębów nacinanych metodą Gleason jest nieco mniej

sza niż zębów nacinanych metodami Klingelnberg i Oerlikon. Należy rów

nież zwrócić uwagę na różniące się gradienty przyrostu funkcji (rys.4.3.2.5) 

w przypadku różnych klas dokładności wykonania kół. N a  przykład, w zakre
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sie zadawanych obciążeń w przypadku 9 klasy dokładności w ykonania pręd

kość rezonansowa zmienia się w przedziale 24,54-30,5 m /s, a więc różnica 

m iędzy skrajnym i wartościami wynosi 6 jednostek. Natom iast w przypadku  

5 k lasy  dokładności wartość ta  zmienia się w przedziale 28,254-31,5 m /s, 

a zatem różnica między skrajnym i wartościami wynosi tylko 3,25 jednostek.
M o ż n a  przypuszczać, że towarzysząca zmianie obciążenia statycznego  

zm iana prędkości rezonansowej przekładni m a  miejsce w wyniku zmiany 

sztyw ności skutecznej zazębienia. Sztywność ta  zmienia się wraz ze zm ianą  

klasy  dokładności wykonania oraz ze zm ianą obciążenia. Należy sądzić, że 

bezpośrednim i przyczynami zmiany tej sztywności są: zm ieniająca się war

tość efektywnego wskaźnika przyporu i w pływ  nieliniowych odkształceń po

wierzchni styku zębów (tzw. utwardzenie hertzowskie w strefie przyporu). 

W  poruszanej kwestii pewne oddziaływanie, zarówno na sztywność zazębie

n ia  [51], jak  i na tłumienie drgań mechanicznych, a tym  sam ym  na pręd
kość rezonansową, można przypisać warstewce oleju znajdującej się między 

powierzchniam i współpracujących zębów. Łatwo zauważyć (rys.4.3.2.5), że 

przy wzroście obciążenia przyrost funkcji maleje, co pozwala przypuszczać, 

że sztyw ność zazębienia dąży do stałej wartości.

P rzyg lądając  się przebiegom przedstawionym na rysunkach 4.3.2.14-

4.3.2.4 ła tw o zauważyć, że ze wzrostem obciążenia wartość współczynnika  

siły  dynam icznej K d P  maleje w całym  zakresie zadawanych prędkości obwo

dowych kół.
Ana lizu jąc otrzymane wyniki zauważono pewne prawidłowości sugeru

jące m ożliwość zastosowania indukcji w odniesieniu do zaobserwowanego 

zjawiska. W  tym  celu wszystkie obliczone wartości współczynnika nadwyżek 

dynam icznych (4.2) poddano obróbce matematycznej. Stwierdzono, że bez 

względu na  metodę nacinania zębów wpływ  obciążenia statycznego, repre

zentowanego poprzez wskaźnik obciążenia Q, na wartość nadwyżek dyna

m icznych m ożna wyrazić stosując empiryczną zależność

N dp =  A  • Q ~ B . (4.9)

W sp ó łczyn n ik i A  i B  nie są wielkościami stałym i. Ich wartości zależą od 

klasy  dokładności wykonania i prędkości obwodowej kół, co przedstawiono  

na  rysunkach 4.3.2.6 a i b. Należy jednak zwrócić uwagę, że wartości w spó ł

czynników  A  i B  odczytane z tych wykresów nie są adekwatne, w przypadku  

gd y  przekładnia pracuje w zakresach rezonansowych. W  szczególności cho

dzi tu o przypadki, gdy fz/ fQ =  1/2  i fz/ f 0 =  1, gdzie fz to częstotliwość 

zazębiania się zębów.

4.3.2. W p ły w  obciążenia s ta tyc zn eg o 73

Przykładowe przebiegi ilustrujące zależność (4.9) pokazane są na ry

sunkach 4.3.2.7 a4-c. W  tym miejscu należy wspomnieć, że współczynniki 
korelacji określające współzależność krzywych opisanych równaniem (4.9) 

z wynikami pomiarów zawarte są w przedziale 0,97584-0,9989.

Jak widać (rys.4.3.2.7), w miarę wzrastania obciążenia gradient spadku  

nadwyżki dynamicznej maleje bez względu na klasę dokładności wykonania.

UUI1I1
* 5  k l  
n  7  k l  
L Q  k l

d o k .w j
dok.-w;
d o k .w ’

f t
k .

!
i:

Ł

■ >  _

0.0 5.0 10.0 15.0 20.0 25.0 30.0 35.0
V„ m / s

R y s .4 .3 .2 .6  a, b. Zależność w spółczynników  A  i B  od  k lasy d o k ład 
ności w ykonania i prędkości obwodowej kół —  p a trz  zależność (4.9)

Fig.4.3.2.6 a, b. T he dependence o f th e  coefficients A  and  B  up.on 
the  class o f accuracy of work and the p erip h era l speed of th e  wheels 
—  see the dependence (4.9)
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Q MPa

Q MPa
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Rys.4.3.2.7 a-7-c. W spó łczynn ik  nadw yżki dynam icznej NdP w funkcji 
obciążen ia

Fig.4.3.2.7 a-rc. T h e coefficient o f th e  dynam ie surp lus in the  function  
o f th e  load

Poczynając od pewnych wartości Q  spadek ten staje się m ało znaczący. 

W  szczególności dotyczy to przypadków, gdy przekładnia pracuje poza za

kresem rezonansowym. W p ły w  klasy dokładności wykonania kół na wartość 

nadwyżki dynamicznej maleje ze wzrostem obciążenia statycznego. N a  przy

kład, wzrost N d p  spowodowany zm ianą klasy dokładności z 5 na 9 wynosi 

około 25%  (rys.4.3.2.7 b), gd y  Q  =  4,85 M P a ,  natomiast wzrost ten w y

nosi około 50%, gdy Q  =  1,00 M P a .  Stąd  można wnioskować, że ze względu 

na dynamikę przekładni korzyści wynikające z dokładniejszego w ykonania  

są znacznie większe, gdy zęby kół są m ało  obciążone. Ostatnie spostrze

żenie dotyczy przypadków, gdy  przekładnia pracuje poza zakresem rezo

nansowym (porównać rys.4.3.2.7 a ; 4.3.2.7 b z 4.3.2.7 c). Zaobserwowane 

zjawisko można tłumaczyć tym , że wzrost obciążenia powoduje równocze

sny wzrost odkształceń współpracujących ze sobą zębów, co prowadzi do 

zmniejszenia względnej wartości odchyłek wykonawczych (odniesionych do 

tych odkształceń). Stąd znaczenie odchyłek wykonawczych maleje ze 

wzrostem obciążenia. Nie odnosi się to do zakresów rezonansowych 

(rys.4.3.2.7 c). W  tym przypadku wzrost siły dynamicznej powoduje duże
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w ahania obciążenia całkowitego, a tym sam ym  odkształceń. W ystępu ją  przy

padki, że zarówno obciążenie zębów, jak i ich odkształcenie są równe zeru 

(u tra ta  kontaktu w spółpracujących zębów).

4 .3 .3  W p ły w  k ąta  p o ch y len ia  lin ii zęba

4.3 .3 .1  Obiekt badań

Badano  ko ła  o zębach krzywoliniowych niekorygowanych, nacinanych  

m etodam i Gleason, K linge lnberg i Oerlikon. Podstawowe w ym iary geome

tryczne badanych kó ł podane są w punkcie 4.3.1.1. Natom iast kąty pochy

lenia linii zęba w przekroju środkowym  wieńca zębatego ( i m  dla poszczegól

nych kó ł wynosiły:

-  (3m  =  14°31'; 19°04'; 22°24'; 27°14'; 31°16/; 35°03'; 39°07'; 42°27' i 46°01' —
zęby nacinane m etodą Gleason,

-  (3m  =  19°16'; 27°26' i 31°02' —  zęby nacinane metodą Klingelnberg,

-  ( 3 m  =  19° 11'; 27°09' i 31°07' —  zęby nacinane metodą Oerlikon.

Zęby badanych kół by ły  nawęglane. Pom iary sprawdzające dokładność w y

konania wykazały, że wartości odchyłek wykonawczych pozwalają zakw ali

fikować wszystkie badane ko la  do 7 klasy dokładności w ykonania [163].

4 .3 .3 .2  P rzeb ieg  badań

Zasadnicze cechy charakteryzujące przebieg badań oraz warunki, w ja 

kich je realizowano, by ły  zgodne z podanym i w punkcie 4.3.1.2. Jedyne róż

nice to: zastosowano tylko jedną metodę pomiarową (mierzono przyspie

szenia kó ł) i rozszerzono zakres obciążenia, mianowicie, wartości wskaźnika  

obciążenia wyliczone według zależności (4.4) wynosiły: 0,42; 0,82; 1,26; 1,50; 

2,00; 2,45 i 3,00 M P a .

4 .3 .3 .3  W ynik i badań

W  w yniku przeprow adzonych pom iarów i obliczeń otrzym ano dla każdej
pary badanych kół przebiegi w yrażające zależność w spółczynn ika s iły  d yna
m icznej od prędkości obw odow ej tych kół. W sum ie o trzym an o 105 takich
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przebiegów. Niektóre z nich przedstawione są na rysunkach 4.3.3.1 i 4.3.3.2. 

Przyglądając się tym  przebiegom łatwo dostrzec, że kąt pochylenia linii zęba 

m a znaczący w pływ  na obciążenie dynamiczne przekładni.
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2 .25  -

1 1 
K*r=F(VM):C leason -$n= 14*3 l' |  
7 k l.dok .iryk . I ' 
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m /s

Vm m/s

R y s .4 .3 .3 .1  a -^d .W sp ó łczy n n ik  siły  dynam icznej I \ dp w funkcji p ręd 
kości obwodowej kół d la  różnych obciążeń , kątów  pochylenia linii zęba 
i zarysów  linii zęba

F ig .4 .3 .3 .1  a -h d . Kdp, th e  coefficient o f the  dynam ic force in th e  func
tio n  of th e  periphera l speed of th e  wheels, the  angle o f the inc lina tion  
o f th e  to o th ’s line an d  th e  profiles o f th e  to o th ’s line

4.3.3. W p ł y w  kąta  pochylenia  linii zęb a 79

R y s .4 .3 .3 .2 .W spółczynnik siły  dynam icznej Kdp w funkcji prędkości 
obwodowej kół d la  różnych kątów  pochy len ia  linii zęba

F ig .4 .3 .3 .2 . Kdp, th e  coefficient o f the  dynam ie force in the  function  of 
the  periphera l speéd for various angles o f the  inc lina tion  of th e  to o th ’s 

line

W ykorzystując wyniki otrzymane z przeprowadzonych pom iarów wyzna

czono również przebiegi wyrażające zależność nadwyżki dynamicznej od kąta  

pochylenia linii zęba: N j p  =  F ( / 3 m ) .  Niektóre z tych przebiegów ‘pokazane 

są na rysunkach 4.3.3.3 a-j-c. Jak widać, wpływ  kąta f 3 m  na wartość nad

wyżki dynamicznej uwidacznia się bez względu na prędkość obwodową kół 

i zadawane obciążenie statyczne. Reasumując, można stwierdzić, że wzrost 

kąta ( 3 m  powoduje spadek obciążenia dynamicznego, lecz spadek ten nie jest 

monotoniczny. Przy pewnych wartościach tego kąta nadwyżki dynamiczne 

osiągają lokalne minima. Wówczas (rys.4.3.3.3) ich wartość spada 45 4- 

30% w odniesieniu do wartości sąsiednich, wyznaczonych dla kół o mniej

szym i większym kącie (3 m , przy czym procentowy udział tego spadku za
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leży od obciążenia. Po  przeprowadzeniu obliczeń okazało się, że m inim a te 

występują, gdy sum a wskaźników przyporu czołowego i poskokowego oscy
luje w pobliżu liczb całkowitych 2 lub 3.

f im rad

rad

4 . 3 . 3 .  W p ł y w  k ą t a  p o c h y l e n i a  l i n i i  z ę b a 81

R y s .4.3.3.3 a-Hc.Współczynnik nadwyżki dynamicznej N dp w funkcji 

kąta pochylenia linii zęba dla różnych obciążeń i prędkości obwodowych 

kół

Fig.4.3.3.3 a-hc. N d p , the coefficient of the dynamie surplus in the 

function of the angle of the inclination of the tooth’s line for various 

loads and various peripheral speeds of the wheels

Jak widać (rys.4.3.3.1 i 4.3.3.2), w zakresie prędkości 
obwodowych V m  =  24 -f 32 m /s  wartości siły dynamicznej są m aksym alne. 

M ożna  zauważyć, że lokalne ekstrema występują również w pasm ach 1/3, 

1/2 i 2 /3  prędkości rezonansowej. Analizując wszystkie przebiegi uzyskane 

w w yniku badań stwierdzono, że zmianie kąta pochylenia linii zęba towa

rzyszy również zm iana częstotliwości rezonansowej. Charakter tych zmian  

pokazano na rysunku 4.3.3.4.

Jak wynika z danych przedstawionych w punkcie 4.3.3.1, badania w sze

rokim  zakresie zm iany kąta / 3 m  przeprowadzono tylko dla kół o zębach na

cinanych m etodą Gleason. Jednak łatwo zauważyć, porównując przebiegi 

wyrażające zależność współczynnika siły dynamicznej od prędkości obwodo

wej uzyskane dla kół o zębach nacinanych metodą K linge lnberg i Oerlikon  

(rys.4.3.3.1 c i cl) z odpowiadającymi im przebiegami otrzym anym i d la kół
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o zębach nacinanych metodą Gleason (rys.4.3.3.1 b), że cechuje je duże po

dobieństwo. Spostrzeżenie to upoważnia do wysunięcia hipotezy, że w pływ  

kąta  pochylenia linii zęba na przebieg zjawisk dynamicznych zachodzących 

w przekładniach stożkowych jest taki sam  dla każdej z wyżej wymienionych  

m etod obróbczych.

R y s .4 .3 .3 .4 .W pływ  k ą ta  pochy len ia  linii zęba n a  prędkość rezonan
sow ą bad an y ch  p rzek ładn i

F ig .4 .3 .3 .4 .  T h e  influence o f the ang le  of the  inclination  of the  to o th ’s 
line up o n  th e  resonan t speed of th e  te s te d  gears

Przedstawione wyniki sugerują, że przy ustalaniu wymiarów geometrycz

nych kół należy dążyć, aby sum a wskaźników przyporu poskokowego i czoło

wego by ła  liczbą całkowitą. W iadom o, że w stosowanych technologiach w y

konan ia  kół stożkowych w ym iary szerokości wieńca zębatego są ograniczone 

[46, 154]. Zatem  określoną, ze względu na dynamikę, wartość poskokowego  

wskaźnika przyporu można ustalać dobierając odpowiednią wielkość kąta  

( 3 m . Stąd  podjęcie badań m ających na celu określenie wpływu tego kąta na  

dynam ikę kół stożkowych m a racjonalne uzasadnienie.

Należy zwrócić uwagę, że efektywna wartość poskokowego wskaźnika  

przyporu zależy również od innych czynników, między innym i od śladu  

w spó łpracy  zębów, a ten zależy od klasy dokładności wykonania oraz od ob
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ciążenia. Stąd, gdy chcemy uzyskać określoną, ze względu na dynamikę, war

tość wskaźnika przyporu, należy skrupulatnie uwzględniać wszystkie czyn

niki mające w pływ  na jego wielkość.

4 .3 .4  W p ły w  luzu m ięd zyzęb n ego

4.3.4.1 Obiekt badań

Obiektem badań były koła stożkowe o zębach krzywoliniowych niekory- 

gowanych, które nacinano metodami:

-  G leason o kątach pochylenia linii zęba —  ( i m  =  27° 14' i 35°03',

-  K lingelnberg o kącie —  0 m  =  27°26',

-  Oerlikon o kącie —  (3 m  =  27°09'.

Podstawowe wym iary geometryczne badanych kół i inne ich param etry po

dane są w punkcie 4.3.1.1.

4.3.4.2 Przebieg badań

B adan ia  przeprowadzano dla różnych prędkości obwodowych kół i róż

nych obciążeń. Wartości zadawanego obciążenia wynosiły: 0,42; 1,50 

i 2,45 M P a .  Nadwyżki dynamiczne i współczynniki siły  dynamicznej wyzna

czano w oparciu o pomiary przyspieszeń kół wykorzystując zależności (4.2) 

i (4.3). Inne zasadnicze cechy charakteryzujące przebieg badań wyszczegól

nione są w punkcie 4.3.1.2.

Luz międzyzębny zmieniano skokowo w zakresie: 0,016 - f0,633 mm. Zm ia

nę luzu realizowano poprzez przemieszczenie kół w kierunku ich osi obrotu. 

Zm ieniając luz zwracano szczególną uwagę, aby w każdym  przypadku zacho

wać praw idłowy ślad współpracy zębów, który sprawdzano przy obciążeniu 

Q  —  1,50 M P a . Pom iary luzów przeprowadzano po osiągnięciu przez prze

kładnię ustalonej temperatury pracy, przy czym tem peratura pracy oleju 

w każdym  przypadku wynosiła około 55° C .

W iadom o, że w wyniku odchyłek wykonawczych luz międzyzębny zmie

nia się w zależności od skojarzenia par zazębiających się zębów. Stąd jako  

luz reprezentatywny L  przyjęto średnią arytmetyczną obliczoną z dwunastu  

najmniejszych wartości wybranych z populacji wartości zmierzonych. Przy
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czym w każdym  przypadku wykonano co najmniej 100 pomiarów dla róż

nych skojarzeń zazębiających się zębów. W artości tak zdefiniowanego luzu 
wynosiły:

-  w przypadku kól o zębach nacinanych m etodą Gleason o kącie ( 3 m  =

=  27°14'; L  =  0,016; 0,028; 0,048; 0,075; 0,102; 0,140; 0,192; 0,262; 

0,372; 0,455 i 0,580 mm,

-  w przypadku kó ł o zębach nacinanych jak  wyżej o kącie f i m  =  35°03';

L  =  0,017; 0,029; 0,064; 0,112; 0,143; 0,198; 0,268; 0,376; 0,440 

i 0,595 m m ,

-  w przypadku kól o zębach nacinanych m etodą Klingelnberg; L  =  0,019;

0,050; 0,071; 0,117; 0,154; 0,282 i 0,578 mm,

-  w przypadku kół o zębach nacinanych m etodą Oerlikon; L  =  0,016; 0,045;

0,068; 0,106; 0,150; 0,290 i 0.587 mm.

Jak już nadmieniono, zmianę luzu uzyskiwano w wyniku przemieszczania 

kół w kierunku ich osi obrotu. Należy podkreślić, że taka czynność powo

duje nie tylko zmianę luzu, ale również zmianę długości odcinka przyporu. 

A b y  wyelim inować ewentualny wpływ  na dynamikę przekładni zmieniają

cej się w w yniku zm iany luzu długości odcinka przyporu, przeprowadzono 

również badania zachowując stałą  jego długość. Realizowano to w ten spo

sób, że pierwsze badanie przeprowadzano przy maksymalnej wartości luzu, 

a następnie zmniejszano go, skracając jednocześnie głowę zęba. W  tym przy
padku wartości luzu wynosiły:

-  w przypadku kół o zębach nacinanych m etodą Gleason o kącie ( 3 m  =

=  27°14'; L  =  0,019; 0,041; 0,082; 0,148; 0,245; 0,407 i 0,612 mm,

-  w przypadku kół o zębach nacinanych metodą Klingelnberg; L  =  0,018;

0,050; 0,077; 0,134; 0,272; 0,439 i 0,627 mm,

-  w przypadku kół o zębach nacinanych m etodą Oerlikon; L  =  0,017; 0,038;

0,080; 0,177; 0,290; 0,479 i 0,633 mm.

Należy także wspomnieć, że obliczając wartość średnią luzu dla 12 m inim al

nych wartości wybranych z określonych populacji, każdorazowo obliczano 

również odchylenie standardowe. M aksym a ln a  wartość tego odchylenia w y

nosiła  0,004 mm.
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Zakres prędkości obwodowych kół, w którym  przeprowadzano badania, 

obejmował strefę rezonansową. W  badanych przypadkach rezonans wystę

pował przy różnych prędkościach w przedziale 25-r32 m /s.

4.3.4.3 W yniki badań

Przekładnia stożkowa zazwyczaj jest tak skonstruowana, aby w czasie 

montażu można było ustalić prawidłowe względne położenie kół. Przez pra

widłowe położenie kół należy rozumieć takie ich względne usytuowanie, które 

zapewnia określone w ym agania w odniesieniu do śladu współpracy zębów 

oraz luzu międzyzębnego. Odpowiednie informacje dotyczące tych w ym agań  

podane są w normach oraz w literaturze technicznej [46, 91, 92, 154, 158]. 

Pragnąc spełnić te wym agania, zazwyczaj należy wykonać dodatkowe praco

chłonne czynności. Niejednokrotnie zachodzi konieczność zmiany położenia  

obu kół. W  tym miejscu należy wspomnieć o często spotykanym mniemaniu, 

że niedotrzymanie ściśle wskazanych w ym agań dotyczących luzu powoduje 

znaczne zwiększenie aktywności akustycznej przekładni, co jest bodźcem do 

zwracania szczególnej uwagi przy jego ustalaniu. Należy podkreślić, że przy 

ustalaniu luzu według zaleceń literaturowych niejednokrotnie m ogą wystąpić  

trudności w uzyskaniu właściwego śladu współpracy zębów.

W  aspekcie rozpatrywanego problemu trzeba zwrócić uwagę na wyniki 

badań eksperymentalnych opublikowane w pracach [64, 65], gdzie wyka

zano, że luz międzyzębny m a znaczący wpływ  na temperaturę pracy oleju. 

Częściowo wyniki te przedstawione będą w końcowym fragmencie aktualnie  

omawianego tematu.

Przytoczone spostrzeżenia sk łoniły  do podjęcia badań, które m iały  na  

celu określić, czy wielkość luzu międzyzębnego m a wpływ na procesy dy

namiczne zachodzące w przekładni stożkowej, a tym samym -  jakie i kiedy 

należy mu przypisać znaczenie.

W  wyniku przeprowadzonych pom iarów i obliczeń otrzymano dla każdej 

badanej pary kół, pracującej przy określonym luzie i obciążeniu, przebiegi 

wyrażające zależność współczynnika siły  dynamicznej od prędkości obwodo

wej. W  rezultacie otrzymano 126 takich przebiegów. Niektóre z nich poka

zane są na rysunkach 4.3.4.1 a 4-d.

Jak widać (rys.4.3.4.1), w wyniku zmiany luzu ulega również zmianie 

obciążenie dynamiczne oraz prędkość rezonansowa przekładni. N a  rysun
kach 4.3.4.2 a4-d przedstawiono przebiegi ilustrujące wpływ luzu na wartość 

nadwyżki dynamicznej, w przypadku gdy  zmianie luzu towarzyszyła rów
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nież zm iana d ługości odcinka przyporu. Natom iast na rysunkach 4.3.4.3 a-fc  

przedstawiono w pływ  luzu na wartość nadwyżki dynamicznej, w przypadku  

gdy  zachowano sta łą  długość odcinka przyporu. N a  rysunku 4.3.4.4 poka

zano w p ływ  luzu n a  prędkość rezonansową ( V m r )  badanych przekładni. N a 

leży podkreślić, że w aktualnie omawianej problematyce większe znaczenie 

należy przypisać nie wartości bezwzględnej luzu, lecz jego wartości względ

nej. Proponuje się do wyznaczania tej wartości stosować zależność

L  _  L
m

(4.10)

gdzie:

m  — m odu ł czołowy.

Uwzględnianie tak zdefiniowanego luzu ma racjonalne uzasadnienie, ponie

waż względna d ługość odcinka przyporu może ulegać znacznej zmianie przy 

tych sam ych zm ianach bezwzględnej wartości luzu. Zbyt duża zm iana względ

nej d ługości odcinka przyporu może mieć znaczący w pływ  na obciążenie 

dynam iczne kół.

P rzyg lądając  się przebiegom przedstawionym na rysunkach 4.3.4.2 a4-d 

widać, że w przypadku spokojnej pracy przekładni10 zm iana luzu w gran i

cach 0,07-r0,30 m m  nie m a znaczącego wpływu na obciążenie dynamiczne  

przekładni. N atom iast w przypadku pracy przekładni w zakresach rezonan

sowych widać, że przy zmniejszaniu się luzu jego w pływ  począwszy od pew

nych wartości wyraźnie się uwidacznia, przy czym wartości te są  zależne 

od obciążenia, np. d la Q  =  0,42 M P a  wpływ ten zaczyna się uwidaczniać 

przy luzie mniejszym  od 0,12 mm, natomiast dla Q =  1,50 M P a  przy luzie 

mniejszym  od 0,07 mm.

Analizując przebiegi przedstawione na rysunkach 4.3.4.3 a-=-c uzyskane 

w przypadku, gdy  zmieniając luz zachowano stałą  długość odcinka przyporu, 

m ożna stwierdzić, że zwiększanie luzu międzyzębnego nie powoduje wzrostu  

nadw yżki dynamicznej, gdy przekładnia nie pracuje w zakresach rezonanso

wych. Porów nując przebiegi przedstawione na rysunkach 4.3.4.2 b -fd  z od 

pow iadającym i im  przebiegami przedstawionymi na rysunkach 4.3.4.3 a-hc 

widać, że wartości nadwyżek dynamicznych odczytane dla tych sam ych lu

10Przekładnia nie pracowała w zakresach rezonansowych, gdzie występują, lokalne eks
trem a (maksima) sil dynamicznych.
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zów w niektórych przypadkach są różne, aczkolwiek różnice te są niewielkie. 

M ożna przypuszczać, że różnice te w ystąp iły  w wyniku zmiany długości od

cinka przyporu i wynikających stąd zmian innych parametrów przekładni.

:
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Vm m / s

R y s . 4 .3 .4 .1  a-=-d. W spó łczynn ik  siły  dynam icznej I<dp w funkcji p ręd 
kości obwodowej kół d la  różnych w artości luzów m iędzyzębnych, o bc ią
żeń i zarysów  lin ii zęba

F ig .4 .3 .4 .1  a-^d. K dp, the coefficient of the dynamic force in the func
tion of the peripheral speed for various values of pitch play, loads and
profiles of the tooth’s line
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0.00 0.05 0.10 L. 0.15
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0.00 0.05 0.10 L. 0.15

R y s .4 .3 .4 .2  a-fd. W spółczynnik  nadw yżki dynam icznej N dp w funk
cji luzu  m iędzyzębnego w p rzypadku , gdy zm ianie luzu tow arzyszy ła 
z m ia n a  odcinka  p rzyporu

Fig.4.3.4.2 a-f-d. N dp, th e  coefficient o f dynam ie su rp lus in  the  func
tio n  o f  p itch  play, when th e  change of p itch  p lay  was accom panied by 
th e  change o f th e  p a th  of con tac t
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R y s . 4 .3 .4 .3  a -^c . W spółczynnik  nadw yżki dynam icznej N dp w funkcji 
luzu  m iędzyzębnego przy s ta łe j w artości odcinka p rzypo ru

F i g .4 .3 .4 .3  a-^c . Ndp , the  coefficient o f dynam ie su rp lu s  in th e  func- 
tio n  o f p itch  play w hen the value o f the p a th  of co n tac t is n o t changing

N a  rysunku 4.3.4.4 pokazano, jak zm iana luzu międzyzębnego w pływ a na 

prędkość rezonansową przekładni. Jak w idać,,wzrost luzu sprawia, że pręd

kość rezonansowa (K n r) ulega zmianie przesuwając się w kierunku mniej

szych wartości. Niemniej można zauważyć, że zm iany te by ły  nieznaczne, 

szczególnie w przypadku stałej wartości odcinka przyporu.

Przytoczone wyżej spostrzeżenia i uwagi pozwalają wnioskować, że luz 

m iędzyzębny nie m a istotnego w pływ u na stan dynam iczny przekładni stoż

kowej, w przypadku gdy nie jest on mniejszy od pewnej wartości „granicz-
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R y s .4 .3 .4 .4 .  W pływ  luzu m iędzyzębnego n a  prędkość k ry ty czn ą  prze
k ła d n i (rezonansow ą): a, b i c -  zm ian a  luzu pow odow ała zm ianę d łu 
gości odcinka p rzyporu ; d -  zm ien iając luz zachow ano s ta łą  d ługość 
odcinka  p rzyporu

F ig .4 .3 .4 .4 .  T h e  influence of th e  p itch  p lay  over th e  critica l speed of 
gears: a ,b , and  c -  when the  change of p itch  p lay  was accom panied  by 
th e  change of the  p a th  of con tac t; d -  w hen the  value o f th e  p a th  of 
co n tac t was co n stan t

nej” oraz nie powoduje, przy jego zwiększaniu, istotnej zmiany względnej 

długości odcinka przyporu. Luz mniejszy od wartości „granicznej” powoduje 

znaczący wzrost obciążeń dynamicznych wówczas, gdy przekładnia pracuje 

w zakresach rezonansowych. M ożna  wnioskować, że wielkość luzu „granicz

nego” jest zależna od parametrów geometrycznych kół, klasy dokładności 

wykonania oraz obciążenia całkowitego działającego na zęby kół. W artość  

liczbową tego luzu dla określonego przypadku można wyznaczyć dośw iad
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czalnie, lub wykorzystując do tego celu odpowiednio zbudowany model dy

nam iczny przekładni. Natom iast przy powiększaniu luzu jego dopuszczalną 

wartość m aksym alną należy ustalać w zależności od zmiany względnej d łu 
gości odcinka przyporu, spowodowanej wzrostem tego luzu.

Reasum ując, można stwierdzić, że ze względu na dynamikę przekładni 
nie jest konieczne ścisłe przestrzeganie określonych przez normy i literaturę 

techniczną zaleceń dotyczących wartości luzu międzyzębnego.

W  tym  miejscu należy nawiązać do wyników badań opublikowanych 

w pracach [31, 64, 65], o których już wspom niano nieco wcześniej. W  pracach 

tych przedstawiono wyniki badań doświadczalnych, które realizowano w celu 

określenia wpływu luzu międzyzębnego na temperaturę pracy oleju. Badania  

te przeprowadzano dla przekładni walcowych. N a  rysunku 4.3.4.5 przedsta

wiono jeden z zamieszczonych w tych pracach przebiegów, gdzie pokazano 

zależność temperatury oleju od czasu pracy czterostopniowej walcowej
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O luz obwodowy 0,2  mm
•  luz obwodowy 0,6 mm

R y s .4 .3 .4 .5 .  W pływ  czasu p racy  czterostopniow ej walcowej p rzek ładni 
zębate j n a  te m p e ra tu rę  oleju d la  różnych w artości luzu obwodowego

Fig.4 .3 .4 .5 .  T h e  influence o f  th e  w orking tim e of the four-stage cylin
d rica l gea r on the  oil te m p e ra tu re  for various m esh values

przekładni zębatej typu S A W A -S 4  0400 dla dwóch wartości luzu (luzy zmie

niano na  każdym stopniu). Jak widać, zwiększenie luzu obwodowego 

z 0,2 m m  do 0,6 m m  spowodowało, że ustalona temperatura pracy oleju 

spad ła  z 48°C do 28°C. N a  rysunku 4.3.4.6 przedstawiono zależność tem-
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peratury pracy oleju od prędkości obwodowej kół dla dwóch zakresów luzu 

obwodowego. Jak widać, w całym  zakresie zadawanych prędkości wzrost 

luzu powoduje istotny spadek temperatury pracy oleju. Należy wspomnieć, 

że spadek temperatury oleju może w znacznym stopniu przyczynić się do 

spadku intensywności zużycia adhezyjnego zębów [134].

W yn ik i uzyskane w rezultacie przeprowadzonych badań oraz przytoczone 

uwagi dotyczące wyników zamieszczonych w pracach [31, 64, 65] wskazują, 
że zwiększając luz międzyzębny11 do „dopuszczalnej granicy”, którą należy 

ustalić dla poszczególnego przypadku, nie pogarszamy stanu dynamicznego  

przekładni, wręcz polepszamy go —  wzrasta lepkość oleju, co przyczynia  

się do zmniejszenia międzyzębnej siły  dynamicznej12. W  tym miejscu należy 

przypomnieć, że badania będące tematem bieżących rozważań przeprowa

dzane były przy stałej temperaturze oleju.

Prędkość obwodowa kół v m/s

R y s .4 .3 .4 .6 . W pływ  prędkości obwodowej kół na te m p era tu rę  oleju 
d la  różnych zakresów luzu obwodowego

Fig.4 .3 .4 .6 . T h e  influence of the  periphera l speed of wheels on the  oil 
te m p era tu re  for various m esh ranges

11 Zwiększając luz międzyzębny należy mieć na uwadze wynikające stąd zmiany innych 
parametrów przekładni.

12Patrz punkt 4.3.8, gdzie przedstawiono wyniki badań wpływu rodzaju i tem peratury 
oleju na dynamikę przekładni.
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4 .3 .5  W p ły w  o d c h y łe k  m ontażow ych

4.3 .5 .1  O biekt badań

Obiektem  badań by ły  ko la  stożkowe, których podstawowe w ym iary geo

metryczne i inne param etry podane są w punkcie 4.3.1.1.

4 .3 .5 .2  P rzeb ieg  badań

Bad an ia  przeprowadzano przy różnych obciążeniach kół. M ia rą  obcią

żenia w tym  przypadku byl moment obrotowy M s . W artości zadawanego  

m om entu w ynosiły: 303,6; 555,4 i 1110,7 N 111. Nadw yżki dynamiczne w y

znaczano w oparciu o wyniki uzyskane z pomiarów przyspieszeń kól stosując  

zależność (4.2). Inne zasadnicze cechy charakteryzujące przebieg badań były  

zgodne z wyszczególnionym i w punkcie 4.3.1.2.

O dchyłk i montażowe (rys.4.3.5.1) wprowadzano przez:

-  przemieszczanie kól w kierunku ich osi obrotu z  i y  (nieprawidłowe  

względne położenie powierzchni czołowych kól —  odchyłki A y i A z),

-  zmianę kierunku osi obrotu kola w płaszczyźnie z y  (n ieprostopadłość  

osi —  odchyłka kąta osi przekładni A 5),

R y s .4 .3 .5 .1 .  W prow adzane odchyłki m ontażow e 

F ig .4 .3 .5 .1 .  T h e  assem bly dev iations in troduced
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-  zmianę kierunku osi obrotu koła w płaszczygźnie z x  (wichrowatość 

osi —  odchyłka przesunięcia osi A w ) .

Przy wprowadzaniu odchyłek starano się, aby w każdym przypadku war

tości luzów międzyzębnych były porównywalne. W  przypadku badanych kół 

luzy te zawarte były w przedziale 0,16-f0,19 mm. Sposób, w jaki określano 

wartość luzu, podano w punkcie 4.3.4. Należy podkreślić, że wprowadzane 

odchyłki powodowały zmianę śladu w spółpracy kół. Zm iana ta  dotyczyła  

zarówno jego długości, jak i położenia. Należy zwrócić uwagę, że w zależno

ści od wprowadzanych odchyłek ślad współpracy przemieszczał się począw

szy od położenia prawidłowego w kierunku zewnętrznego lub wewnętrznego 

czoła uzębienia. W  każdym przypadku po wprowadzeniu określonej odchyłki 
mierzono długość śladu przy obciążeniu M s  —  555,4 Nm . N a  rysunku 4.3.5.2 

pokazane są przykłady śladu prawidłowego oraz wadliwego przesuniętego 

w kierunku zewnętrznego czoła uzębienia.

R y s .4 .3 .5 .2 .  P rzykłady  śladów do legan ia  zębów: a  -  ślad  praw idłow y, 
b -  ś lad  usytuow any przy zew nętrznym  czole zęba

F ig .4 .3 .5 .2 .  T h e  exam ples of the  te e th  co o p e ra tio n  traces: a  -  the  
rig h t trace; b -  the trace  on the end o f th e  to o th
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4 .3 .5 .3  W yniki badań

W  wyniku przeprowadzonych badań dla każdej zadanej odchyłki, stosu

jąc wyrażenie (4.2), otrzym ano w zależności od obciążenia i prędkości ob

wodowej kół różne wartości nadwyżki dynamicznej. Analizując otrzymane  

w yniki zwrócono uwagę, że w większości przypadków obliczone wartości 

m ożna przyporządkować, bez względu na rodzaj odchyłki i jej wartość licz

bową, śladom  współpracy kół. To znaczy, że każdej z zadawanych odchyłek 

m ożna przypisać taki sam w pływ  na obciążenie dynamiczne przekładni, je

żeli zm iany śladu współpracy kół spowodowane wprowadzeniem jakiejkol

wiek z nich by ły  porównywalne. Spostrzeżenie to wydaje się być ważne, po

nieważ wskazuje, że w om awianym  przypadku podstawowym  parametrem  

m ającym  w pływ  na obciążenie dynamiczne jest ślad współpracy kół. D o  

dalszych rozważań przyjęto wartość względną śladu współpracy, którą w y
znaczano według wyrażenia

K  = t r  (4-11)

gdzie:

l z  -  całkow ita długość linii zęba,

l s i  -  d ługość śladu dolegania zębów.

Zap is ten pozwolił przyporządkować otrzymane wartości nadwyżek dyna

micznych jednej zmiennej, mianowicie wyznaczonej wartości K .  Należy zwró

cić uwagę, że te same wartości liczbowe odchyłki montażowej m ogą w róż
nym  stopniu przyczynić się do zm iany śladu współpracy kół. Zm iany te 

pod względem ilościowym m ogą zależeć od wym iarów geometrycznych kół 

i k lasy  dokładności wykonania. Spostrzeżenie to również sugeruje, że uzależ

nienie wielkości nadwyżek dynamicznych nie od rodzaju i wartości odchyłki 

montażowej, lecz od śladu w spółpracy kół, m a uzasadnienie.

Przytoczone wyżej uwagi w zasadzie dotyczą całokształtu wyników uzy

skanych w następstwie przeprowadzonych badań w zakresie omawianego te

m atu. Niemniej w ystąpił tu pewien wyjątek, który przedstawiony zostanie 

w dalszej części bieżącego punktu.

Otrzym ane przebiegi współczynnika nadwyżki dynamicznej w funkcji 

śladu w spółpracy kół przedstawione są na rysunkach 4.3.5.3-r4.3.5.6. L i
nia c iąg ła  przedstawia krzywą, którą otrzym ano w rezultacie aproksym acji 

wyników  pomiarowych wielomianem 3 stopnia.
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Przedstawione przebiegi należy rozpatrywać w dwóch przedziałach. Lewy 

przedział odnosi się do śladów, które przemieszczają się począwszy od prawi

dłowego, gdzie funkcja osiąga wartość m inimalną, w kierunku wewnętrznego 

czoła uzębienia. Natom iast prawy przedział odnosi się do śladów, które prze

mieszczają się począwszy od prawidłowego w kierunku zewnętrznego czoła 

uzębienia.

K

K
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K

R y s .4.3.5.3 a-rc. Współczynnik nadwyżki dynamicznej N dp w funkcji 

śladu dolegania zębów dla kół wykonanych wg metody Gleason w przy

padku odchyłek montażowych A ÿ i A *

Fig.4.3.5.3 a-rc. N d p , the coefficient of the dynamic surplus in the 

function of tooth cooperation trace for the wheels cut according to 

Gleason method in the case of assembly deviations A y  and A *

Jak widać (rys.4.3.5.34-4.3.5.6), w wyniku zmiany długości śladu dole

gan ia  zębów, spowodowanej wprowadzaniem odchyłek montażowych, ulega 

również zmianie obciążenie dynamiczne. Obciążenie to w pewnym zakresie 

śladu (w  otoczeniu śladu, gdzie funkcja osiąga wartość m inim alną) zmie

nia się nieznacznie. Rozpiętość tego zakresu rośnie ze wzrostem obciążenia. 

Łatw o m ożna zauważyć, że w przypadku przemieszczania się śladu w spó ł

pracy kó ł w kierunku wewnętrznego czoła uzębienia wzrost współczynnika  

nadw yżki dynamicznej jest większy, niż gdy przemieszcza się on w kierunku  

zewnętrznego czoła. Różnica skrajnych wartości wynosi około 10%.

Porów nując odpowiadające sobie pod względem obciążenia i prędko

ści obwodowej przebiegi współczynnika nadwyżki dynamicznej w funkcji
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śladu w spółpracy (rys.4.3.5.4^-4.3.5.6) widać, że bez względu na rodzaj od

chyłki i metodę nacinania zębów są one pod względem ilościowym i jakościo
wym bardzo podobne. Natom iast pewne różnice, o czym już nadmieniono, 

uwidaczniają się w przypadku kół o zębach nacinanych metodą Gleason  

(rys.4.3.5.3). W ystępują one tylko wówczas, gdy odchyłki montażowe za
dawano zmieniając położenie kół w kierunku ich osi obrotu (odchyłki A y  

i A z ) .

Porównując przebiegi przedstawione na rysunku 4.3.5.3 z odpow iadają

cymi im  przebiegami przedstawionymi na rysunkach 4.3.5.4 4- 4.3.5.6 widać, 
że w tym  przypadku wartości skrajne nadwyżek dynamicznych różnią 

się 15 4- 30%. Stąd można wnioskować, że koła o zębach nacinanych m etodą  

Gleason są bardziej wrażliwe na zmianę śladu dolegania zębów spow odo

waną przesunięciem osiowym wieńca zębatego niż ko ła  o zębach nacinanych  

metodą K lingelnberg lub Oerlikon.
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K

K

Rys.4.3.5.4 a-^c. W spółczynnik  nadw yżki dynam icznej N dp w funkcji 
ś la d u  do legan ia  zębów d la  kół w ykonanych wg m etody  G leason w przy
p ad k u  odchyłek m ontażow ych A  w  i Af,

Fig.4.7.4 a-^c. N dp, the coefficient o f  th e  dynam ic su rp lus in  th e  func
tio n  o f te e th  cooperation  trace  for th e  wheels cu t according to  G leason 
m e th o d  in th e  case o f assem bly  d ev ia tio n s A w  and A j
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Rys.4.3.5.5 a-rc. Współczynnik nadwyżki dynamicznej N dp w funkcji 

śladu dolegania zębów dla kół wykonanych wg metody Klingelnberg 

w przypadku odchyłek montażowych: A y , A z , A  s i A  w

Fig.4.3.5.5 a-f-c. N d p , the coefficient of the dynamic surplus in the 

function of teeth cooperation trace for the wheels cut according to 

Klingelnberg method in the case of assembly deviations A y , A Z)A s  
and A w
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Rys.4.3.5.6 a-^c. Współczynnik nadwyżki dynamicznej N dp w funk

cji śladu dolegania zębów dla kół wykonanych wg metody Oerlikon 

w przypadku odchyłek montażowych: A y, A j, A s  i A  w

Fig.4.3.5.6 a-^c. N d p , the coefficient of the dynamic surplus in the 

function of teeth cooperation trace for the wheels cut according to 

Oerlikon method in the case of assembly deviations A y , A z , A s  and 

A w
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4 .3 .6  W p ły w  sm arow an ia

W  obszernej literaturze technicznej z zakresu sm arowania przekładni zę

batych zazwyczaj analizowane są problemy związane z tarciem i zużyciem  

oraz om awiane są właściwości eksploatacyjne środków smarnych. Z  tego 

zakresu m ożna między innymi wymienić prace [7, 27, 49, 61, 62, 64, 65, 

118, 126, 130]. B rak  jest natom iast dostatecznej wiedzy na temat wpływu  

sm arow ania na  przebieg zjawisk dynamicznych w przekładniach zębatych. 

W  szczególności chodzi tu o w pływ  powstałej w w yniku sm arowania mię

dzy w spółpracującym i zębami kół elastohydrodynamicznej warstwy oleju. 
Zgodnie z teorią sm arowania powstanie tej warstwy zależy przede wszyst
kim  od lepkości oleju i jego właściwości Teologicznych. M ożna  przypuszczać, 

że w arstwa ta, ze względu na znacznie lepszą właściwość tłum iącą oleju niż 

m ateriału, z którego zazwyczaj wykonane są kola zębate i inne elementy 

przekładni, m a  znaczący wpływ na przebieg zjawisk dynamicznych w prze

kładniach zębatych. Są  również przesłanki [51], że warstwa ta może mieć 

w pływ  na  częstotliwość drgań własnych kół. W  niniejszym punkcie i w kilku 

następnych podjęto próbę określenia, jaki wpływ na przebieg zjawisk dy

namicznych zachodzących w przekładni stożkowej m a  smarowanie kół oraz 

inne czynniki, od których zależy własność sm arna oleju.

Przeprowadzone laboratoryjne badania eksperymentalne, których wy

niki przedstawiono w niniejszym punkcie, pozwoliły podjąć próbę określenia 

w pływ u warstewki oleju, tworzącej się w wyniku sm arowania między po

w ierzchniam i Współpracujących ze sobą zębów, na obciążenie dynamiczne 

kół przekładni stożkowej.

4 .3 .6 .1  O biekt badań

Obiektem  badań podobnie jak w punkcie 4.3.5 by ły  koła stożkowe o zę

bach krzyw oliniowych niekorygowanych, które nacinano metodami:

-  G leason o kącie pochylenia linii zęba —  ( 5 m  =  31°16',

-  K linge lnberg o kącie -—  j3m  ,= 31°02',

-  Oerlikon o kącie —  (3 m  =  S P O ? '.

Podstawow e w ym iary geometryczne badanych kół oraz inne ich param etry  

podane są w punkcie 4.3.1.1.
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4.3.6.2 Przebieg badań

B adan ia  przeprowadzano dla różnych wartości obciążeń, które wyzna
czano stosując zależność (4.4). Wartości te w ynosiły 0,32; 0,42; 0,73; 0,82; 

1,26; 1,36; 1,50; 1,80; 2,00; 2,45; 2,75; 3,00 i 3,84 M P a . N atom iast war
tości nadw yżki dynamicznej i współczynnika siły dynamicznej wyznaczano  

w oparciu o pom iary przyspieszeń koła stosując zależności (4.2) i (4.3) oraz 

w oparciu o pom iary odkształceń zęba, z zależności (4.1) i (4.5).

D o  sm arowania kół zastosowano olej Transol 130. Zęby badanych kół 

w czasie pracy były  smarowane najczęściej stosowanymi metodami, m iano

wicie:

—  poprzez zanurzenie w oleju; m inim alna głębokość zanurzenia dużego 

ko ła  w ynosiła około 5 mm powyżej mniejszej średnicy stożka, kąt ob

rotu od chwili zanurzenia do chwili wejścia zębów w zazębienie wyno
sił około I I / 2  rad,

-—  poprzez natrysk oleju na całej szerokości kół od strony wejścia zę

bów w zazębienie.

Pom iary  przyspieszeń badanych kół i odkształceń zęba przeprowadzono 

również w przypadku, gdy przekładnia nie by ła  smarowana.

Uw zględniając stan powierzchni zębów, lepkość zastosowanego oleju 

w temperaturze pracy, kąt obrotu kola od zanurzenia zębów w oleju do ich 

wejścia w zazębienie oraz wydajność pom py zastosowanej do tłoczenia oleju 

przy smarowaniu natryskowym, można stwierdzić, że w ym agania  [61, 72] 

dotyczące zastosowanych sposobów smarowania były spełnione.

4.3.6.3 W yniki badań

W  w yniku przeprowadzonych pomiarów i obliczeń wyznaczono wartości 

nadwyżek dynamicznych ( N d p ( d ł ) z ( n ) \  ^ d p ( d t ) )  każdego zadanego obcią
żenia i zadanej prędkości obwodowej kół. Następnie przyjęto, że w pływ  sm a

rowania na  obciążenie dynamiczne przekładni określany będzie za pom ocą  

wyrażenia

H'.,», =  , (4.12)
dp(dt)

gdzie:

W  -  współczynnik określający wpływ smarowania na obciążenie dynamiczne  

badanych przekładni,
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^ d p ( d t )  ~  nadwyżka dynamiczna wyznaczona dla kół pracujących bez sm a
rowania,

N d p ( d t ) z { n )  ~  nadwyżka dynamiczna wyznaczona dla kół, które podczas pracy 

były  smarowane,

z ,  n  -  indeksy określające sposób sm arowania -  zanurzeniowe (z); natry

skowe (n),

d p  -  indeks określający nadwyżkę dynam iczną wyznaczoną w wyniku po

m iarów  przyspieszeń kół, 

d t  -  indeks określający nadwyżkę dynam iczną wyznaczoną w wyniku po
m iarów  odkształceń zęba.

Obliczone wartości według zależności (4.12) przyporządkowano odpowia

dającym  im  obciążeniom i prędkościom obwodowym. W  ten sposób otrzy

m ano reprezentatywną liczbę wyników, które poddano obróbce m atem a

tycznej. Stwierdzono, że wpływ sm arowania przekładni na obciążenie dyna

miczne zębów zależy od prędkości obwodowej kół V m , obciążenia Q  i sposobu 

sm arowania.

Przy  stałej wartości obciążenia Q  wpływ sm arowania na obciążenie dyna

miczne przekładni można wyrazić w funkcji prędkości Vm, stosując zależność 

em piryczną

WV,z(n) =  A z ( n ) [ l  -  exp ( - C 'z(n) • Vm )]  , (4.13)

gdzie:

A  -  współczynnik, którego wartość zależy od obciążenia i sposobu sm a

rowania,

C  -  współczynnik, który dla określonego sposobu smarowania przyjmuje 

sta łą  wartość.

N a  rysunku 4.3.6.1 przedstawione są przykładowe przebiegi obrazujące 

w pływ  prędkości obwodowej kół na wartość współczynnika określonego w y

rażeniem (4.13). Jak widać, ze wzrostem prędkości w pływ  smarowania na 

obciążenie dynamiczne również rośnie, bez względu na sposób jego realiza

cji, lecz wzrost ten jest większy w przypadku sm arowania natryskowego. Za 

równo przy smarowaniu zanurzeniowym, jak i natryskowym  wzrost ten jest 

ograniczony asym ptotą, której położenie określa współczynnik A .  W artość  

tego w spółczynnika (rys.4.3.6.2) zależy od obciążenia i sposobu smarowania. 

Łatw o zauważyć (rys.4.3.6.1), że przy m ałych prędkościach obwodowych kół 

sposób sm arowania nie m a znaczącego w pływ u na dynamikę przekładni.
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W  przypadku stałej prędkości obwodowej kół, gdy zmianie ulega obcią

żenie Q ,  wpływ  smarowania na obciążenie dynamiczne przekładni wyrazić 

można za pomocą zależności empirycznej

n) =  B z { n )  exp { - D z ( n )  ■ Q )  , (4.14)

gdzie:

B  -  współczynnik, którego wartość zależy od prędkości obwodowej kół 

i sposobu smarowania,

D  -  współczynnik, który dla określonego sposobu smarowania przyjmuje 

wartość stałą.

V m/s

Rys.4.3.6.1. P rzykładow e przebiegi w spółczynnika W v,z(n) w funkcji 
prędkości obwodowej kół

Fig.4.3.6.1. T h e  exam ples o f th e  courses of coefficient WV,*(n) in  the 
function  of periphera l speed

N a  rysunku 4.3.6.3 przedstawione są przykładowe przebiegi obrazujące 

zależność współczynnika W q ^ ^  od wskaźnika obciążenia Q .  Natom iast na  

rysunku 4.3.6.4 przedstawiono zależność współczynnika # 2(n) °d prędkości 
obwodowej kół i sposobu smarowania. Jak widać (rys.4.3.6.3), ze wzrostem  

obciążenia wpływ smarowania na dynamikę przekładni maleje.
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Analizując uzyskane wyniki stwierdzono, że w pływ  sm arowania prze

kładni na  międzyzębne obciążenie dynamiczne wyrazić m ożna bardziej ogól

nym  zapisem, mianowicie:

W Ą n )  =  A  exp ( - D  ■ Q )  [1 -  exp ( - C  ■ V m) \ . (4.15)

W artości w spółczynników  A ,  D  i  C  oszacowano stosując rachunek prawdopo
dobieństwa i statystyki. Przeprowadzone obliczenia wykazały, że w badanych  

przypadkach m ożna bez względu na sposób sm arowania przekładni przyjąć,

Q MPa

R y s .4 .3 .6 .2 .  W spó łczynn ik  A  w funkcji obciążen ia 

Fig.4 .3 .6 .2 .  T h e  coefficient A  in the function  of load

że wartość w spółczynnika A  — 0,4. Natom iast współczynniki D  i C  m ogą  

przyjm ować wartości:

-  w przypadku sm arow ania zanurzeniowego: D  =  0,38 ; C  =  0,063,

-  w przypadku sm arow ania natryskowego: B  =  0,20 ; C  =  0,079.

Zależność opisana równaniem (4.15) nie jest adekwatna, gdy przekładnia 

pracuje w obszarze głównego rezonansu. Wówczas spadek obciążenia dyna

m icznego w przypadku sm arowania natryskowego jest o 10-f 15% większy niż 

wyznaczony według zależności (4.15). Natom iast w przypadku smarowania  

zanurzeniowego różnica ta  jest nieco mniejsza.

.6. W p ł y w  smarowania 1 1 1

R y s .4 .3 .6 .3 .  P rzykładow e przebiegi w spółczynnika WQiZ(n ) w funkcji 
obciążen ia

Fig.4.3.6.3. T h e exam ples of th e  courses of the coefficient in
th e  function  of load

R y s .4 .3 .6 .4 .  W spółczynnik  B  w funkcji prędkości obwodowej kół

Fig.4.3.6.4. T he coefficient B  in the function  of periphera l speed of 

wheels
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4 .3 .7  W p ły w  sp o so b u  sm arow ania

Przeprowadzone badania eksperymentalne, których w yniki przedstawiono 

w niniejszym  punkcie, pozwoliły podjąć próbę określenia w pływ u najczęściej 

stosowanych metod smarowania przekładni (poprzez zanurzenie kół w oleju 

lub natrysk  oleju na zęby) na międzyzębne obciążenie dynamiczne prze

k ładn i stożkowych.

D ane  dotyczące obiektów badań oraz sposobu, w jaki badania te przepro

wadzano, podane są w punkcie 4.3.6. Jedyne różnice w porównaniu z punk
tem 4.3.6 to dodatkowo przeprowadzone badania:

— przy smarowaniu zanurzeniowym, gdy kąt obrotu od chwili zanurzenia do
chwili wejścia zębów w zazębienie wynosił około 3 /2 -II rad,

— przy smarowaniu natryskowym , gdy olej natryskiwano na całej szerokości

kó ł od strony wejścia w zazębienie i wyjścia z niego.

4 .3 .7 .1  W y n ik i  badań

W  w yniku przeprowadzonych pomiarów i obliczeń otrzym ano przebiegi 

wyrażające zależność współczynnika siły dynamicznej od prędkości obwo

dowej kół d la dwóch najczęściej stosowanych sposobów smarowania, m ia

nowicie: zanurzeniowego i natryskowego. W  rezultacie otrzym ano 70 takich  

przebiegów. Niektóre z nich przedstawione są na rysunkach 4.3.7.1 i 4.3.7.2.

Porównując otrzymane wyniki stwierdzono, że ze względu na dynamikę 

przekładni bardziej efektywnym sposobem smarowania jest smarowanie po

przez natrysk  oleju od strony wejścia zębów w zazębienie. W  przypadku  

spokojnej pracy przekładni, gdy zęby kół smarowane są poprzez zanurzenie, 

siły  dynam iczne są 7-f 15% większe w porównaniu z siłam i działającym i na 

zęby przy smarowaniu natryskowym  (rys.4.3.7.1 a i 4.3.7.2 a). Natom iast gdy  

przekładnia  pracuje w obszarze głównego rezonansu, różnice te są znacznie 

większe (rys.4.3.7.1 a) i wynoszą 25-f 30%. Należy podkreślić, że przytoczone 

wyżej spostrzeżenia dotyczą przypadku, gdy obrót kół od zanurzenia zębów 

w oleju do ich wejścia w zazębienie wynosił około IT/2  rad.

W  przypadku smarowania kół poprzez zanurzenie nie stwierdzono isto t

nego w p ływ u zmiany kierunku obrotów na obciążenie dynamiczne prze

kładni, gdy  pracow ała ona poza obszarem rezonansowym (porów nać od

pow iadające sobie przebiegi przedstawione na rys.4.3.7.2 b i c). Natom iast 

w pływ  ten przejawia się (porównać odpowiadające sobie przebiegi przedsta

wione na rys. 4.3.7.1 a i b), gdy przekładnia pracuje w obszarze rezonan
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sowym. Jak widać, w obszarze głównego rezonansu, gdy zęby kół zazębiają 

się po 1/4 obrotu od chwili zanurzenia w oleju, siły dynamiczne są mniejsze 

o około 15%, niż gdy ich zazębianie następuje po 3/4  obrotu.
Należy wspomnieć, że przeprowadzono również badania próbne przy in

nym zanurzeniu kół niż podane nieco wcześniej, zwiększając je o dwa m o

duły. Stwierdzono, że obciążenie dynamiczne w tym  przypadku nie uległo 

zmianie. Podobnie dodatkowy natrysk oleju od strony wyjścia zębów z zazę

bienia, przy jednoczesnym smarowaniu ich przez natrysk od strony wejścia, 

również nie przyczynił się do spadku sił dynamicznych. Spostrzeżenia te su

gerują, że strata energii drgań pow stała w wyniku sm arowania m a miejsce 

głównie w warstewce oleju znajdującej się między powierzchniami w spółpra

cujących ze sobą zębów.

m / s
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m /s

R y s .4 .3 .7 .1  a ,  b .  W spółczynnik  siły  dynam icznej K dt w funkcji p ręd 
kości obw odow ej kół o zw iększonym  m asow ym  m om encie bezw ładno
ści: a  -  w p rzypadku  sm arow ania zanurzeniow ego i natryskow ego, gdy 
o b ró t k o ła  od  zanu rzen ia  w oleju do w ejścia w zazębienie w ynosił około 
n / 2  ra d , b -  w p rzypadku  sm aro w an ia  zanurzeniow ego, gdy  ob ró t ko ła 
od  za n u rzen ia  w oleju do wejścia w zazębienie w ynosił około 3 /2 II  rad

F ig .4 .3 .7 .1  a ,  b .  K dt, the coefficient of dynam ie  force in  th e  function  
o f p e rip h e ra l speed for the increased m om en t of in e rtia : a  -  in the 
case o f oil b a th  and  spray  lu b rica tio n  when th e  sp in  o f wheel from  
th e  m o m en t o f d ipp ing  in oil to  th e  m om ent o f en tering  th e  m eshing 
h as  th e  value of app rox im ate ly  11/2 rad , b -  in  th e  case o f oil b a th  
lu b r ic a tio n , w hen th e  spin of wheel from  th e  m om ent o f d ipp ing  in oil 
to  th e  m o m en t of en tering  the m eshing  has th e  value of app rox im ate ly  
3 /2 -II  r a d

M o żn a  zauważyć (rys.4.3.7.1), że w zależności od sposobu smarowania  

głów ny rezonans występuje przy nieco innych prędkościach obwodowych kół. 

W  przypadku sm arowania poprzez natrysk oleju głów ny rezonans pojaw ia  

się przy mniejszej prędkości niż w przypadku sm arowania zanurzeniowego. 

Jak widać, różnice te są nieznaczne.
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V, m /s

m /s
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m / s

R y s .4 .3 .7 .2  a-f-c. W spó łczynn ik  sity  dynam icznej K dp w funkcji p ręd 
kości obw odow ej kół: a , b -  w p rzypadku  sm arow ania  zanurzeniow ego 
i natry skow ego  kół w ykonanych m e to d ą  G leason i O erlikon, gdy  przy 
sm aro w an iu  zanurzen iow ym  obró t ko ła  od zanurzen ia w oleju do wej
śc ia  w zazębien ie w ynosił około I l /2 ra d , c -  w p rzypadku  sm arow an ia  
zanurzen iow ego, gdy  o b ró t ko ła  od zanurzenia do w ejścia w zazębienie 
w ynosił około  3 /2 I I  rad

F ig .4 .3 .7 .2  a -^ c . K dP, th e  coefficient of dynam ie force in  the  fu nction  
o f p e rip h e ra l speed: a, b -  in  th e  case of oil b a th  an d  spray  lu b ric a tio n  
o f w heels cu t acco rd ing  to  G leason and  O erlikon m ethods, w hen for the  
oil b a th  lu b r ic a tio n  th e  sp in  of wheel from  the m om ent o f d ipp ing  in  oil 
to  th e  m o m e n t o f en tering  th e  m eshing had the value of ap p ro x im ate ly  
n / 2  rad , c -  in  th e  case o f oil b a th  lubrication , when th e  sp in  of 
wheel fro m  th e  m o m en t o f d ipp ing  in  oil to  the  m om ent o f en terin g  the  
m esh ing  h as  th e  value o f app rox im ate ly  3 /2  II rad
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4.3 .8  W p ły w  rod zaju  oraz te m p e r a tu r y  pracy  
oleju

4.3.8.1 Przebieg badań

Obiektem badań były koła stożkowe o zębach krzywoliniowych niekory- 

gowanych, nacinanych metodami:

-  Gleason o kącie pochylenia linii zęba —  =  31°16',

-  K lingelnberg o kącie —  ( 3 m  =  31°02',

-  Oerlikon o kącie —  ( 3 m  =  31°07'.

Podstawowe wymiary geometryczne badanych kół oraz inne ich param etry  

podane są w punkcie 4.3.1.1.

Badan ia  przeprowadzano przy obciążeniu Q =  1,26 M Pa . Nadw yżki dy

namiczne wyznaczono w oparciu o wyniki uzyskane z pomiarów przyspieszeń 

drgań kół, stosując zależności (4.2) i (4.3). Inne zasadnicze cechy charaktery

zujące przebieg badań były  zgodne z wyszczególnionymi w punkcie 4.3.1.2.

Smarowanie badanych przekładni realizowano poprzez zanurzenie kół 

w oleju. Celem badań było  określenie wpływu rodzaju oraz temperatury  

pracy oleju na dynamikę przekładni zębatych stożkowych. D o  smarowania 

kół stosowano oleje przekładniowe pochodzenia mineralnego według norm y  

PN-73/C-96076 typu Transol: 40 ( V G -68), 80 (VG-150), 130 (VG -220), 180 

(V G -320) i 230 (V G -460 )12. Zastosowane do smarowania przekładni oleje 

pracowały w różnych temperaturach, wynoszących: 45°C, 50°C, 55°C, 62°C, 

67°C, 77°C i 78°C.

4.3.8.2 W yniki badań

W  wyniku przeprowadzonych pom iarów i obliczeń uzyskano dla każdego 

zastosowanego rodzaju oleju i przyjętych temperatur pracy przebiegi okre

ślające zależność współczynnika siły  dynamicznej od prędkości obwodowej 

kół: I ( d p  =  F ( V m ) .

Realizując podjęte zadanie otrzym ano 45 takich przebiegów. Niektóre 

z nich pokazane są na rysunkach 4.3.8.1 a-^c i 4.3.8.2 a^c. Jak widać, w ca-

12W nawiasach podane są odpowiadające stosowanym olejom klasy lepkościowe według 
normy ISO.
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ły m  zakresie prędkości obwodowych zadawanych podczas badań na wielkość 

sił dynam icznych m a wpływ zarówno rodzaj zastosowanego do smarowania 

oleju, jak  i temperatura jego pracy.

v„ m / s
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V_ m / s

R y s .4 .3 .8 .1  a -^c . P rzebiegi w spółczynnika siły dynam icznej KdP w funk
cji prędkości obwodowej kół sm arow anych  olejem  różnego ro d za ju

F ig .4 .3 .8 .1  aH-c. T h e  courses of th e  dynam ie force coefficient Kdp in 
th e  function  o f peripbera l speed of w heels lubricated  w ith  various k inds 
of oil

Po przeprowadzeniu analizy wszystkich wyników stwierdzono, że wpływ  

zastosowanych do smarowania kół olejów oraz ich temperatur pracy na dyna

mikę przekładni nie zależy od metody nacinania zębów. Założono, że o w p ły

wie warstwy oleju, powstałej w wyniku smarowania między powierzchniami 
współpracujących ze sobą zębów, na wielkość międzyzębnej siły dynamicznej 

decyduje przede wszystkim  jego podstawowy parametr, mianowicie lepkość. 

Po przyjęciu takiego założenia dla każdego ze stosowanych olejów ustalono, 

jaka będzie jego lepkość przy określonej temperaturze pracy. W  następnej ko

lejności obliczone według zależności (4.2) wartości nadwyżek dynamicznych  

N d p  przyporządkowano, bez względu na  metodę nacinania zębów i rodzaj
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\  m/s

4.3.8. W p ły w  rodza ju  oraz te m p e ra tu ry  p ra c y  oleju 1 2 1

m / s

R y s .4.3.8.2 a-r-c. Przebiegi współczynnika sity dynamicznej K dp w funk

cji prędkości obwodowej kół smarowanych olejem o różnej temperaturze 

roboczej

F ig .4.3.8.2 a-^c. The courses of the dynamie force coefficient I \ dp in 

the function of peripheral speed of wheels with oil of différent working 

temperature

zastosowanego do smarowania oleju, jednej zmiennej, mianowicie lepkości 
oleju. W  ten sposób otrzymano przebiegi określające zależność nadwyżki 

dynamicznej od lepkości roboczej oleju. Przebiegi te przedstawione są na 

rysunku 4.3.8.3, gdzie linie ciągłe otrzym ano w rezultacie aproksym acji wy

ników uzyskanych z pomiarów wielomianem trzeciego stopnia. Jak widać 

(rys.4.3.8.3), bez względu na prędkość obwodową kół nadwyżki dynamiczne 

maleją ze wzrostem lepkości oleju. Jednak łatwo zauważyć, że gradient funk

cji N d p  =  F ( v )  jest zależny zarówno od lepkości oleju, jak  i od prędkości ob

wodowej kół. M ożna to tłumaczyć tym, że wzrost lepkości oleju, jak i prędko

ści obwodowej kół powoduje wzrost grubości filmu olejowego między w spół

pracującymi powierzchniami zębów [27, 69], co przyczynia się do spadku ob

ciążenia dynamicznego. Jednak w przypadku gdy film ten w wyniku istnienia
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określonych warunków osiąga „dostateczną grubość” 13, wówczas dalszy jej 

wzrost, o czym decydują między innymi lepkość oraz prędkość obwodowa 

kół, m a  mniejszy w pływ  na międzyzębne siły dynamiczne. Spostrzeżenie to 

znajduje potwierdzenie w charakterze przebiegu krzyw ych przedstawionych 

na rysunku 4.3.8.3. Jak widać, w zakresie mniejszych lepkości, przy pręd
kościach obwodowych kół V m  równych 16,10 i 21,00 m /s, kąty nachylenia 

stycznych do krzywych są większe niż przy prędkościach 7,54 i 11,10 m /s.

R y s .4 .3 .8 .3 .  W pływ  lepkości roboczej oleju n a  w arto ść  nadw yżk i dy 
nam icznej

F ig .4 .3 .8 .3 .  T h e  influence o f the w orking viscosity o f oil over th e  value 
o f d y n am ic  su rp lu s

13Dotychczas nie określono wymiaru tej grubości.
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4 .3 .9  W p ły w  za n ieczy szczen ia  o leju

4.3.9.1 Przebieg badań

W p ły w  zanieczyszczenia oleju na dynam ikę przekładni określono w opar

ciu o wyniki badań przeprowadzonych na  kołach stożkowych wykonanych  

metodą Gleason, których kąt pochylenia linii zęba wynosił: f3 m  =  31° 16'. 

Podstawowe wym iary geometryczne badanych kół oraz inne ich parametry 

podane są w punkcie 4.3.1.1.

Badan ia  przeprowadzano przy obciążeniu Q  równym: 0,82; 1,26 

i 1,50 M P a .  W artości nadwyżki dynamicznej oraz współczynnika siły dyna

micznej wyznaczano w oparciu o wyniki uzyskane z pomiarów przyspieszeń 

kół, stosując zależności (4.2) i (4.3). Inne zasadnicze cechy charakteryzujące 

przebieg badań były  zgodne z wyszczególnionymi w punkcie 4.3.1.2. Sm a

rowanie przekładni realizowano poprzez zanurzenie kół w oleju Transol 130. 

W  pierwszej kolejności pom iary przeprowadzano, gdy olej pozbawiony był 

zanieczyszczeń. Następnie olej zanieczyszczano mieszając z nim określoną 

ilość wagową pyłu węglowego lub kamiennego, po czym pomiary wznawiano. 
D o podjęcia takich badań skłoniło zaobserwowane podczas remontów bieżą

cych i kapitalnych znaczne zanieczyszczenie oleju przekładniowego cząstkami 

urabianych skał. Dotyczy to szczególnie przekładni pracujących pod ziemią, 

jak i w zakładach przeróbczych kopalin. Należy podkreślić, że warunki, w ja 

kich pracują przekładnie zębate w kopalniach węgla kamiennego (częsty roz

ruch i częste zmiany obciążenia, co jest powodem dużych wahań temperatury 

pracy przekładni, duże zapylenie urabianą skałą), sprzyjają przedostawaniu 

się do ich wnętrza zanieczyszczeń znajdujących się w otoczeniu [127].

D o  zanieczyszczania oleju, który po tym  zabiegu był stosowany do sm a

rowania badanej przekładni, użyto:

-  P y łu  węglowego: a) o granulacji 0,14-0,2 mm i zawartości popiołu 8,51%,

b) o granulacji 0,24-0,5 m m  i zawartości popiołu 6,95%, c) o granu

lacji 0,2^0,5 mm i zawartości p o p io łu ' 20,87%. Każdy z tych pyłów  

mieszano z olejem w stosunku wagowym : 13/1000; 26/1000 i 51/1000.

-  P y łu  kamiennego (łupek twardy) o granulacji 0,14-0,2 m m  i zawartości

popiołu 90,11%, który mieszano z olejem w stosunku wagowym 1/100 

i 25/1000.

-  M ieszaniny, w skład której wchodziły pył węglowy 80% (granulacja

0,14-0,2 mm, zawartość popiołu 8,51%) i łupek twardy 20% (granula
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cja 0,1^0,2 mm, zawartość popiołu 90,11%), którą mieszano z olejem 

w stosunku wagowym  12/1000 i 26/1000.

4 .3 .9 .2  W yniki badań

W  w yniku przeprowadzonych pomiarów i obliczeń otrzymano przebiegi 

określające zależność współczynnika siły dynamicznej od prędkości obwodo

wej kół: R ’ d p  —  F ( V m ) .  W  sumie otrzym ano 25 takich przebiegów. Niektóre 

z nich, jako przykładowe, pokazane są na rysunkach 4.3.9.1 i 4.3.9.2.

R y s . 4 .3 .9 .1 .  W spółczynnik siły dynamicznej Kdp w funkcji prędko
ści obwodowej kół w przypadku smarowania przekładni olejem 
bez zanieczyszczeń, zanieczyszczonym pyłem węglowym o granula
cji 0,1-^0,2 m m  i zawartości popiołu 8,51%, który mieszano z olejem 
w stosunku wagowym 13/1000 i 51/1000

Fig.4.3.9.1. I<dp, the dynam ie force coefficient in the function of pe
ripheral speed of wheels in the case of lubricating the gear w ith oil 
w ithout any im purities, poluted by the fine coal with granulation 
0,1 -i-0,2 m m  and the content of ash which 8,51% was mixed with oil in 
the mass proportion of 13/1000 and 51/1000

4.3.9. W p ł y w  zan ieczyszczen ia  oleju 125

V_ m/s

R y s .4 .3 .9 .2 .  W spółczynnik siły dynamicznej K dp w funkcji prędko
ści obwodowej kół w przypadku smarowania przekładni olejem bez 
zanieczyszczeń, zanieczyszczonym pyłem kamiennym o granula
cji 0 ,l-f-0,2 m m  i zawartości popiołu 90,11%, który mieszano z olejem 
w stosunku wagowym 1/100 i 25/1000

Fig.4.3.9.2. l \ dp, the dynamie force coefficient in the function of pe
ripheral speed of wheels in the case of lubricating the gear w ith oil 
w ithout any im purities, poluted by the stone dust w ith granulation  of 
0,1-^0,2 mm and the content of ash 90,11%, which was mixed with oil 
in the mass proportion of 1/100 and 25/1000

Jak widać (rys.4.3.9.1), przy smarowaniu olejem zanieczyszczonym py

łem węglowym, którego stężenie wagowe w całej masie środka smarnego 

wynosi 1,3%, przebieg współczynnika K d v  w funkcji prędkości obwodowej 

kół jest prawie identyczny z przebiegiem uzyskanym w przypadku sm aro
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wania olejem bez zanieczyszczeń 15. Spostrzeżenie to odnosi się do pozosta

łych w yników  bez względu na wielkość stosowanego obciążenia, granulację 

py łu  węglowego i zawartego w nim  popiołu, gdy stężenie wagowe tego pyłu 

w oleju oscylow ało w zakresie 1-j-l,3%. Natom iast (rys.4.3.9.1), gdy  stężenie 

wagowe py łu  węglowego w oleju (bez względu na granulację, ilość popiołu 

i obciążenie) w ynosiło  5,1%, siły dynamiczne nieco spadły, gdy  przekładnia  

pracow ała  w obszarze rezonansowym, aczkolwiek spadek ten jest niewielki 

(około  8% ).  Należy wspomnieć, że spadek ten zaczynał się uwidaczniać, gdy 

stężenie wagowe pyłu  węglowego w oleju przekroczyło 2%.

W  przypadku sm arowania przekładni olejem zanieczyszczonym pyłem  

kam iennym  o granulacji 0,1^0,2 m m  widać (rys.4.3.9.2), że w pływ  tego za

nieczyszczenia na obciążenie dynamiczne przekładni, gdy jego stężenie wa

gowe w oleju wynosi 1% , jest praktycznie do pominięcia. G d y  zawartość 

ta wynosi 2 ,5%, m ożna zauważyć, że siły dynamiczne nieznacznie wzrosły, 
szczególnie w zakresach rezonansowych.

G d y  przekładnię smarowano olejem zanieczyszczonym m ieszaniną pyłu  

węglowego z pyłem  łupka twardego, uzyskane wyniki są bardzo zbliżone do 

w yników otrzym anych w przypadku smarowania olejem zanieczyszczonym  

tylko sam ym  pyłem  węglowym. M ożna zatem przyjąć, że wszystkie spo

strzeżenia i uw agi dotyczące zanieczyszczeń oleju pyłem  węglowym pozo

stają  słuszne w odniesieniu do zanieczyszczeń mieszaniną pyłów  węglowego 

i kamiennego.

W  w yn iku  przeprowadzonych badań można wnioskować, że nieznaczna 

ilość py łu  węglowego i kamiennego przedostająca się do wnętrza przekładni 

nie m a  bezpośredniego w pływ u na jej stan dynamiczny. Należy jednak pa

miętać, że cząsteczki urabianych skał znajdujące się w oleju m ogą  mieć 

istotny w p ływ  na zużywanie się zębów, a tym  sam ym  zanieczyszczenia te 

m ogą  w p ływ ać pośrednio na stan dynamiczny przekładni.

15W plyw zanieczyszczeń na dynamikę przekładni oceniano porównując wyniki badań 
uzyskane przy smarowaniu kół olejem zanieczyszczonym i bez zanieczyszczeń.

4.3.10. W p ły w  sz tyw nośc i korpusów  kól 127

4 .3 .1 0  W p ły w  sztyw n ości korpusów  kół

4.3.10.1 Obiekt badań

Obiektem badań były koła stożkowe o zębach krzywoliniowych niekory- 

gowanych, które nacinano metodami:

-  G leason o kącie pochylenia linii zęba f 3 m  =  31°16',

-  Oerlikon o kącie f 3 m  =  31°07/.

Podstawowe wymiary geometryczne badanych kół oraz inne ich param etry  

podane są w punkcie 4.3.1.1.

4.3 .10.2  Przebieg badań

Zasadnicze cechy charakteryzujące przebieg badań oraz warunki, w ja 
kich je realizowano, były zgodne z podanym i w punkcie 4.3.1.2. Badan ia  

przeprowadzano stosując tylko jedną z przyjętych metod pomiarowych, m ia

nowicie mierzono przyspieszenia kół. Obciążenie kół wyliczone według za

leżności (4.4) wynosiło 0,82 i 2,00 M P a . Sztywność korpusów kół zmieniano 

wytaczając na ich obwodzie rowki o określonych wymiarach (rys.4.3.10.1).

R y s .4 .3 .1 0 .1 . Koło zębate z wytoczonymi w korpusie rowkami

F ig .4 .3 .1 0 .1 . The toothed wheels with the grooves curved in the fra
mes
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W  pierwszej kolejności przeprowadzono pomiary dla kół nie posiadają

cych żadnego z rowków. Następnie wytaczano w kolejności rowki a, b  i c i po 

wytoczeniu każdego z nich powtarzano pomiary. W  ten sposób, zmienia

jąc skokowo sztywność korpusu koła, m ożna było ocenić, czy zm iana ta  ma 

w pływ  na dynamikę przekładni. Należy wspomnieć, że po wytoczeniu row
ków podjęto odpowiednie zabiegi,- aby m asa i masowy moment bezwładności 
ko ła  nie uległy zmianie.

4.3 .10 .3  W yniki badań

W  wyniku przeprowadzonych pom iarów otrzymano, stosując wyrażenia

(4.2) i (4.3), przebiegi obrazujące zależność współczynnika siły dynamicznej 

od prędkości obwodowej badanych par kół. W  sumie uzyskano 16 takich 

przebiegów, niektóre z nich przedstawione są na rysunku 4 .3.10.2 a i b.

Jak widać (rys.4.3.10.2), bez względu na wielkość obciążenia czy me

todę nacinania zębów zmniejszenie sztywności korpusu koła powoduje spa

dek sił dynamicznych w całym  zakresie zadawanych prędkości obwodowych 

kół. Porównując wyniki otrzymane dla kół bez wytoczonych w korpusie row

ków z wynikami otrzym anym i dla kół, które m iały wytoczone trzy rowki 

(rys.4.3.10.1), stwierdzono, że w zakresie spokojnej pracy przekładni (gdy 

przekładnia nie pracowała w obszarze rezonansowym) wyniki te różnią się 

84-11% na korzyść kół o mniejszej sztywności korpusu. Natom iast w przy

padku pracy przekładni w obszarze głównego rezonansu różnica ta  jest więk
sza; wynosi około 15%.
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R y s .4 .3 .1 0 .2  a, b. W spółczynnik siły dynamicznej Kjp  w funkcji 
prędkości obwodowej kół o zróżnicowanej sztywności korpusu

F ig .4 .3 .10 .2  a, b. KdP, the coefficient of the dynamic forces in the 
function of the peripheral speed of the wheels, with various fram e’s 
rigidity

Przyglądając się przedstawionym przebiegom (rys.4.3.10.2) można do

strzec, że częstotliwość rezonansowa przekładni przesuwa się w kierunku 

mniejszych wartości, gdy sztywność korpusu koła maleje.
W  oparciu o uzyskane wyniki można stwierdzić, że sztywność korpusu 

koła stożkowego m a zauważalny wpływ na przebieg zjawisk dynamicznych  

zachodzących w przekładniach zębatych stożkowych. Stąd w procesie pro

jektowania należy tej sztywności, ze względu na dynamikę, przypisać odpo

wiednią wagę.
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4.3.11 W p ływ  m etody nacinania uzębienia

W pływ metody nacinania zębów na przebieg zjawisk dynamicznych za
chodzących w przekładniach stożkowych oceniono w oparciu o wyniki badań, 
które przedstawione są w punktach 4.3.14-4.3.10 (z wyjątkiem punktu 4.3.9, 
gdzie obiektem badań były koła o zębach nacinanych tylko metodą Gleason). 
Dlatego szczegółowe informacje o parametrach geometrycznych kół, stano
wiących obiekt zainteresowań w aktualnie rozważanym temacie, podane są 
w wymienionych punktach.

W bieżącym punkcie uzupełniono te dane dodatkowymi informacjami 
podając kształt linii wzdłużnej uzębienia badanych kół oraz metodę obrób- 
czą [52, 155], mianowicie:

• Uzębienie kół przekładni Gleason o kołowo-łukowej linii zęba i stałej 
wysokości nacinano głowicami nożowymi. Zęby koła czynnego (zęb
nika) nacinano sposobem jednostronnym, natomiast kola biernego (ta
lerzowego) sposobem dwustronnym. Zarysy zębów nie były modyfiko
wane, położenie śladu współpracy zębów prawidłowe (brak skośności).

• Koła przekładni Klingelnberg o ewolwentowej wzdłużnej linii zęba ob
rabiano metodą PALLOID frezem ślimakowym stożkowym na obra
biarce o nieprzesuwnym w pionie wrzecienniku kola obrabianego.

• Do obróbki uzębienia przekładni Oerlikon typu G  o epicykloidalnej 
linii zęba zastosowano znormalizowane głowice nożowe.

Należy wspomnieć, że wymienione wyżej kształty linii wzdłużnej zęba oraz 
technologie obróbcze lub ich pochodne należą do najczęściej stosowanych 
w praktyce.

Jak już nadmieniono, próbę oceny wpływu metody nacinania zębów kół 
stożkowych na przebieg zjawisk dynamicznych podjęto w oparciu o wyniki 
przedstawione z wyjątkiem jednego w punktach 4.3.14-4.3.10. Stąd przy 
omawianiu tych wyników w kontekście aktualnie poruszanego zagadnienia 
przytaczane będą jedynie te szczegóły, które mają związek z rozważanym 
tem atem .

4 .3 .1 1 .1  O m ów ien ie  w yników  badań

N a rysunkach 4.3.1.1 a4-c przedstawione są przebiegi określające zależ
ność współczynnika siły dynamicznej K dp od prędkości obwodowej Vm dla
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kół, które różniły się tylko metodą nacinania zębów. Przebiegi te otrzymano 
w wyniku pomiaru przyspieszeń drgań skrętnych kół. Porównując odpowia
dające sobie przebiegi widać, że ich podobieństwo pod względem jakościo
wym, bez względu na'metodę nacinania zębów, jest bardzo duże. Porów
nując te przebiegi pod względem ilościowym można również stwierdzić, że 
w zakresach spokojnej pracy przekładni występujące między nimi różnice 
są minimalne. Natomiast nieznaczne różnice ilościowe występują w obszarze 
rezonansowym. Przebiegi przedstawione na rysunkach 4.3.1.2 a4-c dotyczą 
tych samych kół co przebiegi omawiane wyżej, lecz otrzymano je w wyniku 
pomiaru odkształceń zęba. Jak widać i w tym przypadku, uwagi przytoczone 
w odniesieniu do przebiegów otrzymanych w wyniku pomiaru przyspieszeń 
znajdują potwierdzenie.

Na rysunkach 4.3.2.1 i 4.3.2.3 przedstawione są przebiegi współczynnika 
K<L-p w funkcji Vm dla kól o zmniejszonym masowym momencie bezwładności. 
Trzeba wspomnieć, że w tym przypadku w zakresie zadawanych prędkości 
obwodowych kół badane przekładnie nie pracowały w obszarze głównego 
rezonansu. Widoczne lokalne ekstrema miały miejsce, gdy przekładnie pra
cowały w obszarze 1/4 i 1/3 f 0. Porównując odpowiadające sobie przebiegi 
(rys.4.3.2.1 i 4.3.2.3) widać, że i tym razem ich podobieństwo, zarówno pod 
względem jakościowym, jak i ilościowym, bez względu na metodę nacinania 
zębów jest bardzo duże.

Wyniki badań przedstawione w punkcie 4.3.2, gdzie rozważano wpływ 
obciążenia na przebieg zjawisk dynamicznych w przekładniach stożkowych, 
wskazują, że zmiany prędkości rezonansowej (rys.4.3.2.5) towarzyszące zmia
nie obciążenia statycznego mają podobny charakter dla każdej badanej pary 
kół bez względu na metodę nacinania zębów. Na rysunku 4.3.2.7 przedsta
wione są przebiegi współczynnika nadwyżek dynamicznych N dp w funkcji 
obciążenia Q. Każdy z tych przebiegów otrzymano po uwzględnieniu wszyst
kich wyników, tzn. tych, które uzyskano przy określonych parametrach pracy 
przekładni dla każdej badanej pary kół bez względu na metodę nacinania zę
bów. Stąd zależność (4.9) jest adekwatna dla każdej ze stosowanych metod 
nacinania zębów badanych kół. Przytoczone uwagi sformułowane w opar
ciu o wyniki uzyskane z badań wpływu obciążenia statycznego na przebieg 
zjawisk dynamicznych zachodzących w przekładni stożkowej wskazują, że 
wpływ ten nie zależy od metody nacinania zębów.

Na rysunkach 4.3.1.1 oraz 4.3.3.1 przedstawione są przebiegi współczyn
nika siły dynamicznej K dp w funkcji Vm dla kół o zębach różniących się 
metodą nacinania i kątem pochylenia linii zęba f3m. Porównując przedsta-
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wionę na tych rysunkach odpowiadające sobie przebiegi widać, że w każdym 
przypadku, bez względu na metodę nacinania zębów, zmianie kąta pochy
lenia linii zęba /3m towarzyszy również zmiana obciążenia dynamicznego. 
Problem ten był tematem rozważań w punkcie 4.3.3. Zmiany te bez względu 
na metodę nacinania zębów są zarówno pod względem jakościowym, jak 
i ilościowym bardzo podobne.

Wyniki badań przedstawione w punkcie 4.3.4 (rys.4.3.4.2 i 4.3.4.3), gdzie 
rozważano wpływ luzu międzyzębnego na obciążenie dynamiczne kół, wska
zują, że wpływ tego luzu na przebieg zjawisk dynamicznych zachodzących 
w przekładni stożkowej o zębach krzywoliniowych jest taki sam dla każdej 
badanej pary kół. Przy czym należy przypomnieć, że obiektem badań były 
koła o zębach nacinanych metodami Gleason, Klingelnberg i Oerlikon.

W punkcie 4.3.5 przedstawiono wyniki badań, których celem było okre
ślić wpływ odchyłek montażowych (rys.4.3.5.1) na dynamikę przekładni stoż
kowej. Przytoczone wyniki wskazują, że wpływ odchyłki kąta osi przekładni 
A 5 na międzyzębne obciążenie dynamiczne jest porównywalny dla każdej 
badanej pary kół (rys.4.3.5.4-M.3.5.6) bez względu na metodę nacinania zę
bów. Ta ostatnia uwaga odnosi się również do odchyłki przesunięcia osi kół 
(wichrowatość osi) A w  (rys.4.3.5.4-^4.3.5.6). Natomiast jeżeli chodzi o od
chyłki osiowego przesunięcia wieńca zębatego A y i A z , to, ze względu na dy
namikę, koła o zębach nacinanych metodą Gleason są na te odchyłki bardziej 
wrażliwe od kół o zębach nacinanych metodami Klingelnberg i Oerlikon. 
W tym przypadku odczytane z wykresów (rys.4.3.5.3, 4.3.5.5 i 4.3.5.6 ) róż
nice skrajnych wartości nadwyżek dynamicznych na niekorzyść kół o zębach 
kołowo-łukowych wynoszą 15-^30%. Jak widać (rys.4.3.5.3, 4.3.5.5 i 4.3.5.6 ), 
wielkość tych różnic zależy od prędkości obwodowej kół.

W punktach 4.3.6 i 4.3.7 przedstawiono wyniki badań wpływu smarowa
nia i sposobu jego realizacji na obciążenie dynamiczne kół. Mając na uwadze 
aktualnie rozważaną problematykę, jest rzeczą istotną podkreślić, że wzory 
empiryczne (4.13) i (4.14), za pomocą których wyrażono wpływ smarowa
nia na nadwyżki dynamiczne N dp, są adekwatne dla każdej ze stosowanych 
metod obróbczych kół. Stąd zależność empiryczna (4.15), ustalona na dro
dze syntezy wszystkich wyników uzyskanych z badań wpływu smarowania 
na dynamikę przekładni stożkowych, jest również adekwatna dla każdej ze 
stosowanych metod nacinania zębów.

Porównując odpowiadające sobie przebiegi przedstawione na rysunku
4.3.7.2 widać, że w całym zakresie zadawanych prędkości obwodowych kół
zmiany wartości współczynnika siły dynamicznej K dp, spowodowane zmianą
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sposobu smarowania, są takie same bez względu na metodę nacinania zębów. 
Przytoczone spostrzeżenia wskazują, że wpływ smarowania i sposób jego re
alizacji na przebieg zjawisk dynamicznych zachodzących w przekładni stoż
kowej nie zależy od metody nacinania zębów.

Problemy mające związek ze smarowaniem przekładni rozważano rów
nież w punkcie 4.3.8. W punkcie tym przedstawiono wyniki badań, któ
rych głównym celem było określenie, jaki wpływ na dynamikę przekładni 
mają rodzaj oraz temperatura pracy oleju. W rezultacie otrzymano prze
bieg (rys.4.3.8.3) obrazujący zależność nadwyżki dynamicznej N dp od lep
kości roboczej oleju. W związku z aktualnie rozważanym problemem należy 
podkreślić, że przebieg ten otrzymano w oparciu o wyniki uzyskane z ba
dań kól o zębach nacinanych trzema wymienionymi już wcześniej metodami. 
Stąd można stwierdzić, że i w tym przypadku wpływ rodzaju oraz tempe
ratury pracy oleju na dynamikę przekładni stożkowej nie zależy od metody 
nacinania zębów.

W przypadku dociekań, jaki wpływ na dynamikę przekładni stożkowej 
ma sztywność tarczy kola, badaniom poddano kola o zębach nacinanych 
metodami Gleason i Oerlikon. Na rysunku 4.3.10.2 przedstawiono przebiegi 
wyrażające zależność współczynnika siły dynamicznej od prędkości obwodo
wej kół otrzymane dla różnych sztywności tarczy. Jak widać (rys.4.3.10.2), 
zmiana sztywności tarczy pociąga za sobą zmianę obciążenia dynamicznego, 
przy czym zmiany te dla każdej z badanych par kół są bardzo podobne.

Opierając się na przedstawionych tu wynikach badań można przyjąć, że 
w przypadku prawidłowej współpracy kół metoda nacinania zębów nie ma 
wpływu na obciążenie dynamiczne przekładni. Jednak należy wspomnieć, że 
przekładnie stożkowe, których zazębienie nacinane jest metodą Gleason, są 
ze względu na dynamikę bardziej wrażliwe na osiowe przesunięcie wieńca, 
co jest powodem nieprawidłowej współpracy zębów, niż przekładnie o azę- 
bieniu nacinanym metodą Klingelnberg lub Oerlikon.

Metody, których użyto do nacinania zębów kół będących obiektem ba
dań, należą do najczęściej stosowanych, natomiast inne zazwyczaj są ich 
pochodnymi. Mając powyższe na uwadze i opierając się na wynikach uzy
skanych z przeprowadzonych badań można wysunąć następującą hipotezę: 
w przypadku kół stożkowych o zębach, których zarys linii wzdłużnej jest  
krzywoliniowy, metoda ich nacinania nie ma istotnego wpływu na procesy 
dynamiczne zachodzące w przekładniach stożkowych.
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4.3.12 W pływ  klasy dokładności wykonania kół

W pływ klasy dokładności wykonania kół na obciążenie dynamiczne prze
kładni określono na podstawie badań kół o zębach nacinanych me
todą Gleason wykonanych w piątej, siódmej i dziewiątej klasie dokładno
ści według PN-80/M88522.03. Kąt pochylenia linii zęba tych kół wynosił: 
/3m =  31° 16'. Informacje dotyczące podstawowych parametrów geometrycz
nych badanych kół oraz na podstawie jakich pomiarów ustalano klasę do
kładności wykonania, podane są w punkcie 4.3.1.1. Natomiast informacje 
dotyczące przebiegu badań podane są w punkcie 4.3.1.2.

4 .3 .1 2 .1  O m ów ien ie  w yn ik ów  badań

Do wyznaczania przebiegów określających zależność współczynnika siły 
dynamicznej od prędkości obwodowej kół zastosowano tylko jedną metodę 
pomiarową, mianowicie, mierzono przyspieszenia drgań skrętnych kół. Bada
nia przeprowadzano przy różnym obciążeniu statycznym. Zadawane wartości 
tego obciążenia, które wyznaczano według zależności (4.4), wynosiły:

-  w przypadku kół bez dodatkowych mas — 0,32; 0,73; 1,36; 1,80; 2,75; 3,84
i 4,74 MPa,

-  w przypadku kół o zwiększonej masie — 0,42; 0,82; 1,00; 1,26; 1,50; 2,00;
2,45; 3,00; 3,50 i 4,50 MPa.

Przebiegi wyrażające zależność współczynnika siły dynamicznej od pręd
kości obwodowej kół K dp =  F(Vm), wyznaczone w wyniku badań przekładni 
których koła wykonane były w różnych klasach dokładności, przedstawione 
są na rysunkach 4.3.2.1 a4-c i 4.3.2.2 a4-c (patrz punkt 4.3.2). Jak widać, 
w całym zakresie zadawanych prędkości wartości współczynnika siły dyna
micznej zależą od klasy dokładności wykonania kół. Porównując odpowia
dające sobie pod względem obciążenia jednostkowego Q przebiegi pokazane 
na rysunku 4.3.2.1 a i b, widać, że w przypadku mniejszych obciążeń wzrost 
dokładności wykonania o dwie klasy (z klasy siódmej do piątej) powoduje 
spadek siły dynamicznej o 204-30%. Natomiast spadek ten jest mniejszy 
w przypadku większych obciążeń i wynosi on 104-15%. Podobny efekt można 
zauważyć porównując wartości współczynników sił dynamicznych otrzymane 
dla 9 i 7 klasy dokładności wykonania (rys.4.3.2.1 b i c).
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Na rysunku 4.3.2.2 a4-c przedstawione są przebiegi dla kół o zwiększo
nym masowym momencie bezwładności. I w tym przypadku, z pewnym wy
jątkiem, adekwatne są spostrzeżenia odnoszące się do wyników przedstawio
nych na rysunku 4.3.2.1 a4-c. Adekwatność ta nie ma miejsca — i to stanowi 
wspomniany wyjątek — gdy przekładnia pracuje w obszarze głównego rezo
nansu. Przy prędkości rezonansowej spadek siły dynamicznej, spowodowany 
wzrostem klasy dokładności wykonania zazębienia z 7 do 5, wynosi około 
1 0 % bez względu na wartość obciążenia statycznego.

Przyglądając się przebiegom pokazanym na rysunku 4.3.2.2 a4-c można 
również zauważyć, że zmianie obciążenia statycznego towarzyszy zmiana czę
stotliwości rezonansowej. Na rysunku 4.3.2.5 przedstawiono przebiegi okre
ślające zależność prędkości rezonansowej od obciążenia: Vmr =  f (Q ) .  Jak 
widać, ze wzrostem obciążenia rezonans przesuwa się w kierunku wyższych 
prędkości, lecz zależność ta nie jest liniowa. Należy zwrócić uwagę na róż
niące się gradienty przyrostu funkcji (rys.4.3.2.5) w przypadku różnych klas 
dokładności wykonania kól. Na przykład, w zakresie zadawanych obciążeń 
w przypadku 9  klasy dokładności wykonania rezonans występuje w paśmie 
24,54-30,5 m /s, a więc pasmo to obejmuje 6  jednostek. Natomiast w przy
padku 5 klasy dokładności rezonans występuje w paśmie 28,254-31,5 m /s, 
a zatem obejmuje ono 3,25 jednostki.

Na rysunku 4.3.2.7 b i c pokazane są przykładowe przebiegi ilustrujące 
zależność współczynnika nadwyżki dynamicznej od obciążenia, otrzymane 
w wyniku badań kół wykonanych w różnych klasach dokładności.

Jak widać, w miarę wzrastania obciążenia gradient spadku nadwyżki 
dynamicznej jest coraz mniejszy bez względu na klasę dokładności wyko
nania. Poczynając od pewnych wartości Q spadek ten staje się mało zna
czący — w szczególności dotyczy to przypadków, gdy przekładnia pracuje 
poza zakresem rezonansowym. Łatwo zauważyć, że wpływ klasy dokładno
ści wykonania kół na wartość nadwyżki dynamicznej maleje ze wzrostem 
obciążenia statycznego. Na przykład., wzrost N dp, spowodowany zmianą 
klasy dokładności z 5 na 9, wynosi około 25% (rys.4.3.2.7 b), gdy Q =  
4,85 MPa, natomiast wzrost ten wynosi około 50%, gdy Q =  1,00 MPa. Stąd 
można wnioskować, że ze względu na dynamikę przekładni korzyści wynika
jące z dokładniejszego wykonania są większe w przypadku mniejszych ob
ciążeń. Inaczej mówiąc, większą dokładność wykonania należy stosować dla 
przekładni mniej obciążonych. Ostatnie spostrzeżenie dotyczy przypadków, 
gdy przekładnia pracuje poza zakresem rezonansowym (porównać prze
biegi na rys.4.3.2.7 b i c). Zaobserwowane zjawisko można tłumaczyć tym,
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że wzrost obciążenia powoduje równoczesny wzrost odkształceń współpra
cujących ze sobą zębów, co prowadzi do zmniejszenia względnej wartości 
odchyłek wykonawczych (odniesionych do tych odkształceń). Stąd znacze
nie błędów wykonawczych maleje ze wzrostem obciążenia. Nie odnosi się to 
do zakresów rezonansowych (rys.4.3.2.7 c). W tym przypadku znaczne siły 
dynamiczne powodują duże wahania obciążenia całkowitego, a tym samym 
odkształceń. Występują przypadki, że zarówno obciążenie zęba, jak i jego 
odkształcenie są równe zeru (utrata kontaktu współpracujących zębów).

4.3.13 Ocena błędów pomiarowych

Jest rzeczą oczywistą, że informacje o wartości danej wielkości fizycz
nej, uzyskane przy użyciu przyrządów pomiarowych, obarczone są pewnym 
błędem. Błędy te mogą pochodzić od źródeł wewnętrznych i zewnętrznych. 
Przyczyny ich występowania mogą być różne, np.: szumy, zniekształcenia 
przekazywanych sygnałów, wahania napięcia zasilającego, błąd w odczycie 
itp. Jednym z bardzo ważnych elementów badań doświadczalnych jest dą
żenie do zmniejszenia błędów pomiarowych, tak aby były one dopuszczalne 
z punktu widzenia celu wykonywanych pomiarów. Stąd przed przystąpie
niem do badań zasadniczych, których wyniki przedstawiono w kolejnych 
punktach niniejszego rozdziału, poczyniono pewne zabiegi mające na celu 
zminimalizowanie błędów pomiarowych.

W przypadku pomiaru przyspieszeń drgań skrętnych kół aparaturę użytą 
do pomiarów łącznie z przewodami wzorcowano, stosując specjalnie do tego 
celu przyznaczony stolik wibracyjny. Wzorcując zestaw pomiarowy, regula
tor wzmacniacza przyrządu pomiarowego (rys.4.2.5 poz.5) ustawiono tak, 
aby wychylenie wskazówki miernika odpowiadało amplitudzie drogi drgań 
trzpienia stolika wibracyjnego (wartość tej amplitudy podana jest w me
tryce stolika). Po tak przeprowadzonym wzorcowaniu przełączono miernik 
na pomiar przyspieszeń i po włączeniu stolika stwierdzono, że wartości przy
spieszeń trzpienia stolika wskazywane przez miernik są również zgodne z po
danymi w metryce.

Tak przygotowaną aparaturą przeprowadzono pomiary sprawdzające przy 
różnych parametrach pracy przekładni (zmieniano prędkość obwodową kół 
oraz obciążenie). Powtarzając co najmniej trzykrotnie pomiary przyspieszeń 
drgań kół przy tych samych parametrach pracy przekładni stwierdzono, że 
każdorazowo odczytane na wskaźniku wartości są takie same. Fakt ten po
zwala wnioskować, że błąd maksymalny, wynikający z granicznej zdolno
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ści rozdzielczej przyrządu, przeważa nad błędem przypadkowym. W takich 
przypadkach wystarczający jest jednokrotny pomiar danej wielkości fizycz
nej [40], co miało miejsce w odniesieniu do pomiarów przyspieszeń drgań kół 
dokonywanych podczas badań zasadniczych. Na podstawie danych katalogo
wych zastosowanej aparatury (BSzK)  oraz jej własności metrologicznych, jak 
i zdolności percepcyjnych osób wykonujących pomiary oszacowano, że nie
dokładność pomiaru była mniejsza od 1%. W tym miejscu należy podkreślić, 
że zmierzone wartości obarczone były błędem systematycznym. W omawia
nym przypadku znaczący wpływ na wielkość tego błędu mogą mieć szumy. 
W wyniku przeprowadzonych badań stwierdzono, że szumy własne kolekto
ra wraz z przewodami w przybliżeniu wynoszą 0,6 m V  przy najmniejszej 
i 2,0 m V  przy największej zadawanej prędkości obrotowej kolektora. War
tości te stanowią od 0,9 do 1,6% wartości mierzonych. Jak widać, wartość 
błędu systematycznego jest zależna od wartości mierzonej. W związku z po
wyższym, mając do dyspozycji wartość zmierzoną, obarczoną błędem syste
matycznym, można wprowadzić tak zwaną poprawkę względną i wyznaczyć 
wartość rzeczywistą. Jednak nie wprowadzano takiej poprawki przyjmując, 
że błąd ten z punktu widzenia celu wykonywanych pomiarów jest dopusz
czalny.

Odkształcenia u podstawy zęba mierzono za pomocą mostka tensome- 
trycznego (rys. 4.2.6). Sygnały pochodzące z tensometrów doprowadzano do 
wzmacniacza zbudowanego na bazie obwodów scalonych. Przed pomiarami 
zasadniczymi zbadano wzmocnienie wzmacniacza w zależności od amplitudy 
i częstotliwości sygnału wejściowego o przebiegu sinusoidalnym. Pomiary 
określające wzmocnienie wzmacniacza w zależności od amplitudy sygnału 
wejściowego przeprowadzono dla dwóch częstotliwości: 1000 i 2200 Hz. Na
tomiast wartość skuteczną napięcia sygnału wejściowego zmieniano skokowo 
co 0,1 m V ,  począwszy od wartości 0,1 m V  aż do 1,0 m V .  Pomiary okre
ślające wzmocnienie wzmacniacza w zależności od częstotliwości sygnału 
wejściowego przeprowadzano w zakresie 5 Hz 4- 40 kHz. Wartość skuteczna 
napięcia wejściowego wynosiła 0,3 m V .

Na podstawie przeprowadzonych pomiarów stwierdzono, że sygnały wej
ściowe wzmacniane są 890 razy, przy czym maksymalny błąd, jakim jest 
obarczona ta wartość, uwzględniając cały zakres, w jakim przeprowadzano 
badania sprawdzające, wynosi ±  1%. Stwierdzono również, że charakter 
przebiegu sygnału wyjściowego nie uległ zmianie w porównaniu z sygnałem  
wejściowym.
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Jak widać na rysunku 4.2.6, mostek tensometryczny oraz wzmacniacz 
sygnałów zasilano bateriami prądu stałego, które wirowały wraz z badanym 
kołem. W związku z powyższym sprawdzono, czy podczas zmiany prędko
ści obrotowej kół wartości napięć tych baterii nie ulegają również zmianie. 
Przeprowadzone pomiary wykazały, że w zakresie zadawanych prędkości ob
rotowych zmiany takie nie zachodzą. Należy dodać, że każdorazowo, gdy 
wykorzystywano tensometryczny układ pomiarowy, mierzono przed i po po
miarach napięcie baterii zasilających ten układ.

4.3.14 Uwagi końcowe

Pozwalając sobie na pewną nieskromność autor żywi przeświadczenie, 
że przedstawione w niniejszym rozdziałe wyniki z przeprowadzonych badań 
eksperymentalnych są interesującym źródłem informacji z zakresu problema
tyki związanej z dynamiką przekładni zębatych, a w szczególności przekładni 
stożkowych. Wnioski wynikające z przeprowadzonych badań przedstawione 
będą w jednym z końcowych rozdziałów pracy. W niniejszym punkcie po
dzielono się pewnymi uwagami natury ogólnej.

Mimo szerokiego zakresu przedstawionej tematyki badawczej należy pa
miętać o istnieniu szeregu czynników, które również mogą mieć wpływ na 
dynamikę przekładni, lecz nie został on dostatecznie poznany. Wymienić tu 
można zagadnienia związane z tłumieniem drgań mechanicznych przekładni, 
zagadnienia związane ze. sztywnością zazębienia i rolę, jaką w obu wymie
nionych przypadkach odgrywa warstewka oleju znajdująca się między po
wierzchniami współpracujących zębów. Trzeba również wspomnieć o niewy
starczającej wiedzy na temat wpływu na dynamikę przekładni stożkowych 
takich parametrów jak: kąt przyporu, liczba zębów, moduł zęba, kierunek 
pochylenia linii zęba, modyfikacja zarysu linii wzdłużnej zęba, zużycie zębów 
czy korekcja zębów. Należy pamiętać, że zjawiska dynamiczne zachodzące 
w przekładni zębatej są niezwykle skomplikowane. Składają się na nie różne 
komponenty i aspekty o zróżnicowanej wadze. Człowiek nie jest w stanie 
wszystkich tych elementów uchwycić i poznać jednocześnie, musi je obser
wować i badać jeden po drugim, aby móc wyciągnąć bardziej obiektywne 
i ogólniejsze wnioski. Wiadomo również, że poznawanie nie ma charakteru 
obiektywnego [9]. Stąd ciągle prowadzone nowe badania z zakresu dynamiki 
przekładni zębatych znajdują uzasadnienie.
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W tym miejscu wypada nadmienić, że eksperymentalne badania prze
kładni zębatych są bardzo kosztowne i czasochłonne, dlatego rozwiązanie 
na tej drodze „wszystkich problemów” związanych z ich dynamiką przez 
jednego badacza, a nawet zorganizowany zespół zainteresowanych tą proble
matyką osób wydaje się być nierealne. Z tej przyczyny potrzeba zbudowania 
modelu dynamicznego przekładni stożkowej jest jak najbardziej aktualna.

Należy zwrócić uwagę, że przedstawione w poszczególnych punktach wy
niki w postaci wykresów lub tablic trzeba traktować jako przykładowe. Re
prezentują one cały zbiór wyników otrzymanych w rezultacie przeprowadzo
nych badań, które są do wglądu u autora pracy. Wypada również wspomnieć 
o tym, że badania te były realizowane przez szereg lat, w którym to cza
sie wykonano tysiące pomiarów. Mając do dyspozycji wystarczającą ilość 
wyników, stosując metody matematyczne, wpływ niektórych czynników na 
przebieg współczynnika siły dynamicznej, jak i nadwyżki dynamicznej okre
ślających stan dynamiczny przekładni ujęto w formie zapisu empirycznego. 
Ponieważ, o czym już nadmieniano, na przebieg zjawisk dynamicznych za
chodzących w przekładni ma wpływ wiele parametrów, dlatego przedsta
wione w pracy pewne uogólnienia należy traktować jakościowo, a nie ilo
ściowo.

Kończąc rozdział poświęcony tematyce badań eksperymentalnych, na
leży wyrazić nadzieję, że wnioski wynikające z tych badań znajdą aprobatę 
u konstruktorów i eksploatatorów przekładni stożkowych, inspirując działa
nia mające na celu polepszenie ich dobroci.
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M o d e l d yn am iczn y  p rzek ład n i 
zęb atej stożkow ej

5.1  M o d e le  d y n a m iczn e  p rzek ła d n i zęb a ty ch

Program studium dynamicznego, jako faza projektowania, jest nicią prze
wodnią, która wiąże szereg układów fizycznych tworzących nowoczesny zło
żony system maszynowy, jakim jest np. zespół maszyn i mechanizmów słu
żących do urabiania i transportu węgla. Program ten stanowi scenariusz, 
według którego ustalane są warunki techniczne, powstają projekty wstępne, 
budowane są modele, obmyślane, przeprowadzane i analizowane wstępne 
próby ruchowe oraz podejmowane są decyzje co do ostatecznego projektu ca
łego systemu, jak i każdej maszyny czy mechanizmu, które wchodzą w skład 
tego systemu. Jest to scenariusz, według którego sprawdza się ostateczne 
działanie każdego układu — najpierw oddzielnie każdej maszyny lub urzą
dzenia, a później we współpracy ze sobą.

Jednym z ważnych i często występującym ogniwem w układach napędo
wych maszyn jest przekładnia zębata. W literaturze technicznej badaniom 
zjawisk dynamicznych zachodzących w przekładniach zębatych poświęca się 
wiele uwagi. Badania tych zjawisk najczęściej prowadzone są na drodze do
świadczalnej (pomiary na obiekcie rzeczywistym) lub na modelach dyna
micznych przekładni (symulacja komputerowa). W przypadku badań mode
lowych stosowane są dwa warianty badań.
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Wariant pierwszy polega na badaniu zjawisk dynamicznych zacho
dzących w całym zespole napędowym, w skład którego oprócz przekładni 
zębatej wchodzą również: silniki napędowe, sprzęgła, hamulce, mechanizmy 
robocze itp. W tym przypadku uwzględniane są tylko niektóre parametry 
przekładni, takie jak masowe momenty bezwładności oraz masy kół i wałów, 
sztywność zazębienia (wartość średnia), sztywność wałów, luz międzyzębny 
(gdy kierunek przepływu mocy ulega zmianie), tłumienie drgań mechanicz
nych. Jak widać, pomija się czynniki, które są przyczyną powstawania mię- 
dzyzębnej siły dynamicznej w samej przekładni, lecz nie mają większego 
wpływu na procesy dynamiczne zachodzące w maszynach i urządzeniach 
z nią współpracujących. Modele dynamiczne takich układów pokazano na 
rysunkach 5.1.1 -r 5.1.3 [24,58,135]. W układach tych poszczególne elementy 
składowe, w tym przekładnia zębata, reprezentowane są przez masowe mo
menty bezwładności oraz masy (rys.5.1.1) połączone więzami sprężystymi 
oraz więzami dyssypacyjnymi. Rozwiązanie równań różniczkowych opisują
cych tak zbudowany model polega na wyznaczeniu przemieszczenia, pręd
kości oraz przyspieszenia w wybranych miejscach badanego modelu, a tym 
samym sił dynamicznych działających na układ. Badania analityczne tak 
zbudowanych modeli (rys.5.1.14-5.1.3) wskazują, jakie zmiany należy po
czynić już w procesie projektowania, aby uzyskać pożądaną cli arak terysty-

R y s .5 .1 .1 . Model dynamiczny jednołańcuchowego przenośnika zgrze
błowego z pojedynczym napędem głównym i pomocniczym [24]

F ig .5 .1 .1 . Dynamie model of a single-chain scraper with a single main 
and auxiliary drive [24]
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R y s .5 .1 .2 . Model dynamiczny układu napędowego głowicy kombajnu 
ścianowego [135]

F ig.5.1.2. The dynamie model of power transmission system of the 
head of the combine cutter loader [135]
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R y s .5 .1.3. Model dynamiczny układu napędowego wału transmisyj
nego [58]

Fig.5.1.3. The dynamie model of power transmission system of trans- 
mission shaft [58]
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kę dynamiczną układu. Kierunek tych zmian może być rozpatrywany ze 
względu na: przeciążenia związane z rozruchem układu lub nagłą zmianą 
oporów roboczych, częstotliwości własne, których liczba jest równa liczbie 
stopni swobody przyjętego modelu, częstotliwości wymuszeń, wartości am
plitud tych drgań itp. Optymalną charakterystykę dynamiczną układu uzy
skuje się poprzez odpowiedni dobór ustalonych w wyniku badań wartości 
parametrów charakteryzujących ten układ. Najczęściej parametrami tymi 
są: przełożenie całkowite przekładni i jego rozkład na poszczególne stopnie, 
masowe momenty bezwładności oraz masy elementów wchodzących w skład 
układu, charakterystyki sztywności sprzęgieł, charakterystyka silnika lub sil
ników napędowych.

W literaturze technicznej reprezentowane są również inne metody mode
lowania układów napędowych [2, 150, 151, 152, 153], oparte na wykorzysta
niu grafów i liczb strukturalnych. Modelowanie to polega na odwzorowaniu 
układów mechanicznych za pomocą struktur algebraicznych umożliwiają
cych prowadzenie badań numerycznych.

Wariant drugi polega na badaniu zjawisk dynamicznych zachodzących 
wewnątrz przekładni [84, 8 6 , 146]. Szczególnie dotyczy to tych zjawisk, na 
przebieg których znaczący wpływ mają drgania „wysokoczęstotliwościowe”. 
Parametry tych drgań (amplituda, częstotliwość) są zależne między innymi 
od: sztywności zazębienia, błędów wykonawczych, błędów montażowych, 
wielkości geometrycznych przekładni itp. W tym przypadku zazwyczaj za
kłada się, że przekładnia obciążona jest stałym momentem obrotowym na 
wejściu i wyjściu. Zjawiska te stanowią, o czym już nadmieniano w jednym 
z poprzednich rozdziałów, główny przedmiot dociekań w niniejszej pracy.

Przykłady prostych modeli zaliczanych do tej grupy przedstawiono na ry
sunkach 5.1.4 i 5.1.5 [59, 71]. Modele te składają się z dwóch kół połączonych 
więzami sprężysto-tłumiącymi. Sztywność tych więzów jest zmienna w cza
sie, tzn. odwzorowuje przebieg sztywności zazębienia na odcinku- przyporu, 
a tłumienie ma charakter wiskotyczny. Ponadto w modelach tych uwzględ
niono również inne parametry przekładni. W modelu przedstawionym na 
rysunku 5.1.4 uwzględniono: masowe momenty bezwładności zębnika i koła 
(O l, ©2), luz międzyzębny ( j) ,  kąty obrotu kół (y>j, ip2), które są miarą 
odkształcenia uzębienia. Natomiast w modelu przedstawionym na rysunku 
5.1.5 oprócz wymienionych już parametrów dodatkowo uwzględniono: od
chyłki wykonawcze ( / ) ,  masy kół i wałów (m i, TO2 ), sztywność skrętną wa
łów, {k^  1 , kj,2), tłumienie drgań skrętnych wałów (d^i, d ^ )  oriz sztywność 
i tłumienie łożysk (&7 1 , k72 ); (rf7 1 , d12 ). W modelu tym nie uwzględniono
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R y s . 5 .1 .4 .  Uproszczony model dynami
czny jednostopniowej walcowej przekła
dni zębatej o zębach prostych [71]

F ig .5 .1 .4 . The simplified dynamie mo
del of the single-stage cylindrical gear 
with straight teeth [71]

R y s .5 .1 .5 .  Model dynamiczny jednostopniowej walcowej przekładni 
zębatej o zębach prostych [59]

F ig .5 .1 .5 . The dynamie model of the single-stage cylindrical gear with 
straight teeth [59]

5.1. Modele dynamiczne przekładni zębatych 145

luzu międzyzębnego. W pracach [59, 71] podano szczegółowy opis modeli 
przedstawionych na rysunkach 5.1.4 i 5.1.5 oraz przedstawiono wyniki badań 
przeprowadzonych na tych modelach.

W omawianej grupie modeli należy wyróżnić szeroko rozpowszechniony 
w literaturze krajowej [82, 83] dyskretny model dynamiczny przekładni jed
nostopniowej opracowany przez L. Mullera, który przedstawiono na rysunku 
5.1.6.

R y s . 5 .1 .6 .  Model dynamiczny jednostopniowej walcowej przekładni 
zębatej L. Mullera [82]

F ig .5 .1 .6 . The dynamie model of the single-stage cylindrical gear of 
L. Muller [82]

Budowa tego modelu oparta jest na następujących założeniach:

• wały wraz z kołami oraz korpus przekładni są elementami idealnie 
sztywnymi,

• obciążenie zewnętrzne jest stałe,

• drgania kół zębatych są wyłącznie drganiami skrętnymi,

• sztywność jednej pary współpracujących zębów jest na odcinku przy- 
poru stała lub zmienna,

• tłumienie drgań ma charakter wiskotyczny.
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P r z e d s ta w io n y  m o d e l ró ż n i się o d  in n y c h  c z ę s to  s p o ty k a n y c h  w  l i t e r a 

tu r z e  t y m ,  że  k o ła  p r z y jm u ją  w  m o d e lu  p o s ta ć  b r y ły  o p a r t e j  n a  p a l is a d z ie  
s p r ę ż y n ,  a  r o b o c z y  ru c h  k ó ł z a s tą p io n o  ru c h e m  p o s tę p o w y m . M o d e l u m o ż li
w ia  w p ro w a d z a n ie  c h a r a k te r y s ty k  g e o m e try c z n y c h  d la  k a ż d e g o  z z ę b ó w  k o ła . 

O d c h y łk i  w y k o n a w c z e , k tó r e  p rz y c z y n ia ją  s ię  m ię d z y  in n y m i d o  n ie je d n o -  
s ta jn o ś c i  r u c h u  k ó ł ,  a  k tó r e  z a z w y c z a j s ą  łą c z n ie  p r z e d s ta w ia n e  ja k o  o d c h y łk i 
w s p ó łp r a c y  j e d n o s t r o n n e j ,  m o ż n a  ro z ło ż y ć  n a  sk ła d o w e : o k re s o w ą  i p rz y 
p a d k o w ą .  S k ła d o w a  p rz y p a d k o w a  je s t  im i to w a n a  p o p rz e z  z ró ż n ic o w a n e  w y 
so k o śc i s p r ę ż y n ,  n a to m ia s t  sk ła d o w a  o k re so w a  p o p rz e z  n a d a n ie  o d p o w ie d 
n ie g o  k s z t a ł t u  p o w ie rz c h n io m , p o  k tó ry c h  ś l iz g a ją  się  sp rę ż y n y . S zcz eg ó ło w y  
o p is  m o d e lu  ( ry s .5 .1 .6 )  p rz e d s ta w io n y  je s t  w  p ra c a c h  [72, 78 , 82], n a to m ia s t  
w  p r a c a c h  [105 , 106] w y k a z a n o  a n a lo g ię  m ię d z y  p r z e k ła d n ią  o  z ę b a c h  p r o 
s ty c h  a  m o d e le m . W y s z c z e g ó ln io n o  w n ic h , k tó r e  cechy  m o d e lu  o d p o w ia d a ją  
o k re ś lo n y m  c e c h o m  p rz e k ła d n i  o ra z  p o d a n o  z a le ż n o śc i u m o ż liw ia ją c e  p rz e 
lic z y ć  p a r a m e t r y  rz e c z y w is te  p r z e k ła d n i n a  p a r a m e t r y  m o d e lu .

N a  r y s u n k u  5 .1 .7  p o k a z a n o , b a rd z ie j z ło ż o n y  o d  p r z e d s ta w ia n y c h  ju ż  
m o d e li ,  m o d e l  d y n a m ic z n y  p r z e k ła d n i z ę b a te j  o b ie g o w e j. J a k  w id a ć ,  w m o 
d e lu  t y m ,  k tó r e g o  sz cz eg ó ło w y  o p is  i w y n ik i b a d a ń  p o d a n e  s ą  w  p r a c y  [138], 
w s z y s tk ie  e le m e n ty  s ą  p o d p a r te  sp rę ż y śc ie  i k a ż d y  z n ic h  m a  t r z y  s to p n ie  
s w o b o d y . B a d a j ą c  c h a r a k te ry s ty k ę  d y n a m ic z n ą  te g o  m o d e lu  u w z g lę d n ia n o : 
z m ie n n ą  s z ty w n o ś ć  p a r y  zęb ó w  w z d łu ż  o d c in k a  p r z y p o r u ,  t łu m ie n ie  w  za z ę 
b ie n iu ,  lu z y  m ię d z y z ę b n e , s z ty w n o ść  ło ż y sk  i t łu m ie n ie  d r g a ń  w  ło ż y sk a c h , 
o d c h y łk i  w y k o n a w c z e  k ó ł z ę b a ty c h  i j a r z m a ,  p rę d k o ś ć  o b w o d o w ą  k ó ł,  liczb ę  
k ó ł o b ie g o w y c h  o r a z  g e o m e tr ię  z a z ę b ie n ia . J a k  w id a ć  ( r y s .5 .1 .7 ) ,  z a ło ż o n o , 
że  w s z y s tk ie  e le m e n ty  p rz e k ła d n i  m o g ą  się  p rz e m ie s z c z a ć  lin io w o  w  je d n e j  

p ła s z c z y ź n ie  w  k ie ru n k u  osi x  i y i w y k o n y w a ć  o b r ó t  w o k ó ł osi z . Z a in te 
r e s o w a n y m  p r o b le m a ty k ą  m o d e lo w a n ia  d y n a m ic z n e g o  p r z e k ła d n i  o b ieg o w e j 
m o ż n a  p o le c ić  ró w n ie ż  p ra c ę  [4], g d z ie  o p ró c z  m o d e lu  o  p o d o b n e j  z ło ż o n o śc i 
j a k  o m a w ia n y  w y ż e j p rz e d s ta w io n o  w y n ik i b a d a ń  u w z g lę d n ia ją c y c h  sze ro k i 
w a c h la rz  p ro b le m ó w  z w ią z a n y c h  z d y n a m ik ą  ty c h  p r z e k ła d n i .

K o ń c z ą c  te n  k r ó tk i  p rz e g lą d  m o d e li d y n a m ic z n y c h  p r z e k ła d n i  z ę b a ty c h  
t r z e b a  p o d k r e ś l i ć ,  że  b a d a n ia  m o d e lo w e z w ią z a n e  z o m a w ia n ą  p ro b le m a ty k ą  
s ą  b a r d z o  c z ę s to  t e m a te m  ro z w a ż a ń  u k a z u ją c y c h  się  n a  ła m a c h  k ra jo w e j 
i z a g r a n ic z n e j  l i t e r a t u r y  te c h n ic z n e j.  N a w e t k ilk a  z d a ń  p o św ię c o n y c h  k ażd e j 
o p u b lik o w a n e j  p r a c y  z te g o  z a k re su  w y m a g a ło b y  k ilk u d z ie s ię c io s tro n ic o w e g o  
o p r a c o w a n ia .  D la te g o  w  n in ie jsz y m  p u n k c ie  p o k a z a n o  ty lk o  t e  m o d e le ,  k tó r e  
u w a ż a n o  z a  r e p r e z e n ta ty w n e  n a  o k re ś lo n y c h  e ta p a c h  r o z w o ju  ty c h  b a d a ń .
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J a k  ju ż  w sp o m n ia n o  w je d n y m  z p ie rw sz y c h  ro z d z ia łó w , p r a c e  t e  w  z a s a 
d z ie  p o św ię c o n e  s ą  p rz e k ła d n io m  w a lc o w y m  o  u z ę b ie n iu  z e w n ę trz n y m  i w e
w n ę tr z n y m .

R y s .5 .1 .7 . Model dynamiczny przekładni obiegowej [138]

F ig .5 .1 .7 . The dynamie model of planetary gear [138]

5.2  M od el d yn am iczn y  p rzek ła d n i stożkow ej

5.2.1 Model fizyczny

P ro b le m y  zw ią z a n e  z e k s p lo a ta c ją  p r z e k ła d n i  s to ż k o w y c h  ( ro z d z . 2 ) , 
w y n ik i u z y s k a n e  z p rz e p ro w a d z o n y c h  b a d a ń  e k s p e ry m e n ta ln y c h  ( ro z d z . 4 ) ,  
is tn ie ją c e  i c iąg łe  p o ja w ia ją c e  się  n o w e o p r a c o w a n ia  m o d e li d y n a m ic z n y c h  

p r z e k ła d n i  w alcow ych  o z a z ę b ie n iu  z e w n ę trz n y m  i w e w n ę trz n y m  to  g łó w n e  
b o d ź c e ,  k tó r e  in sp iro w a ły  d o  z b u d o w a n ia  m o d e lu  d y n a m ic z n e g o  p r z e k ła d n i  
s to ż k o w e j. N a leży  ró w n ież  n a d m ie n ić , że d o ty c h c z a s  w  o g ó ln ie  d o s tę p n e j l i t e 
r a tu r z e  te c h n ic z n e j n ie  p rz e d s ta w io n o  ta k ie g o  m o d e lu . W  p ie rw sz y m  e ta p ie
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p o d ję ty c h  w ty m  k ie ru n k u  d z ia ła ń  z b u d o w a n o  m o d e l fizyczny , k tó r y  p rz e d 
s ta w io n y  j e s t  n a  r y s u n k u  5 .2 .1 . Z a k ła d a  s ię , że p r z y ję ty  m o d e l m o ż e  s łu ż y ć  
d o  a n a l iz y  p ro c e só w  d y n a m ic z n y c h  z a c h o d z ą c y c h  w p r z e k ła d n ia c h  s to ż k o 
w y ch  o  z ę b a c h  p r o s ty c h ,  sk o śn y c h  i k rz y w o lin io w y c h . W  ty m  p rz y p a d k u  
p r z y ję to  p e w n e  u p ro sz c z e n ie , m ia n o w ic ie  że  zęb y  k rzy w o lin io w e  s ą  ró w n o 
w a ż n e  z ę b o m  s k o śn y m  lu b  p r o s ty m  (u z ę b ie n ie  z e ro l) . R ó w n o w a ż n o ść  t a  m a  
m ie js c e , g d y  z a c h o d z i re la c ja :  0 e =  /3m , g d z ie  /3e —  k ą t  p o c h y le n ia  lin ii 
z ę b a  w  k o ła c h  o  z ę b a c h  sk o śn y c h , /3m —  k ą t  p o c h y le n ia  lin ii z ę b a  w k o ła c h
0  z ę b a c h  k rz y w o lin io w y c h , m ie rz o n y  w ś r o d k u  sz e ro k o śc i w ie ń c a  z ę b a te g o .

M o d e l s k ła d a  się  z d w ó ch  k ó ł z ę b a ty c h  o sa d z o n y c h  n a  w a ła c h  p o d a tn ie  
u ło ż y s k o w a n y c h . Ł ą c z n ie  z re d u k o w a n e  m a s y  k ó ł i w a łó w  o z n a c z o n e  s ą  s y m 

b o la m i m\  i m 2, n a to m ia s t  sy m b o le  0 ^ i ,  0 ,̂2 , ©71 i ©72 o z n a c z a ją  m aso w e 
m o m e n ty  b e z w ła d n o ś c i ,  k tó r y c h  w a r to ś ć  o k r e ś la n a  je s t  w  o d n ie s ie n iu  d o  osi 
o b r o tu  k ó ł x \  i 3/2 ( in d e k s  ip) i o si p r o s to p a d łe j  d o  osi o b r o tu  i p rz e c h o d z ą c e j 
p rz e z  ś ro d e k  w ie ń c a  z ę b a te g o  z\ i z2 ( in d e k s  7 ). Ś ro d k i c iężkośc i m a s  m\
1 m 2 le ż ą  w  p u n k c ie  ś ro d k o w y m  k aż d e g o  z k ó ł. D la  p rz e jrz y s to ś c i  w p ro w a 
d z o n o  in d e k s y  1 i 2 o k re ś la ją c e ,  d o  k tó re g o  k o ła  o d n o s i się  d a n a  w ielkość 

(1 -—  k o ło  c z y n n e ; 2 —  k o lo  b ie rn e ) .  P r z y ję ty  m o d e l m a  10 s to p n i  sw o b o d y , 

j e s t  to  m o d e l d y s k re tn y .  U o g ó ln io n y m i w s p ó łrz ę d n y m i są : £ ^ 2, £/1 ,2 , z \,2^ i ,2 
i 7 1j2. C a łk o w ita  s i ł a  m ię d z y z ę b n a  Pn j e s t  r e p r e z e n to w a n a  p rz e z  je j  sk ła d o w e  
P0, PT i Pa, k tó r y c h  k ie ru n e k  d z ia ła n ia  j e s t  z g o d n y  z k ie ru n k a m i osi w s p ó ł
rz ę d n y c h  z, x  i y. S ta łe  s p rę ż y s to ś c i  cx , cy i cz to  sk ła d o w e  s u m a ry c z n e j  
s z ty w n o ś c i  w a ló w  i ło ż y sk . S z ty w n o śc i s k r ę tn e  w a łó w  w p ła sz c z y ź n ie  p ro 
s to p a d łe j  d o  osi ich  o b r o tu  s ą  r e p re z e n to w a n e  p rz e z  s ta łe  c^,, a  sz ty w n o śc i 
t a r c z  k ó ł i w a ló w  w  p ła s z c z y ź n ie  p rz e c h o d z ą c e j p rz e z  o ś o b r o tu  —  p rze z  
s t a ł e  c1 . A n a lo g ic z n e  u w ag i d o ty c z ą  w sp ó łc z y n n ik ó w  t łu m ie n ia  kx , ky , kz, 
kjp 1 k*y.

K o ła  s ą  s p rz ę g n ię te  „ s p rę ż y n ą ” o  s z ty w n o śc i cv(t) i „ t łu m ik ie m ” o  w s p ó ł
c z y n n ik u  t łu m ie n ia  kv(t) im i tu ją c y m i s z ty w n o ś ć  o ra z  t łu m ie n ie  d r g a ń  m e 
c h a n ic z n y c h  z a z ę b ie n ia . K ie ru n e k  ich d z ia ła n ia  je s t  z g o d n y  z k ie ru n k ie m  
d z i a ła n ia  s iły  m ię d z y z ę b n e j p rz y ło ż o n e j w  ś ro d k u  sz e ro k o śc i w ie ń c a  z ę b a 
te g o , t z n .  k ie ru n k ie m  n o r m a ln y m  d o  z a ry só w  z ę b a 1 . S z ty w n o ść  z a z ę b ie n ia  
cv(t) o r a z  t łu m ie n ie  kv(t) s ą  fu n k c ja m i o k re so w y m i, tw o rz ą  ra z e m  ró w n o le 
g ły  m o d e l  reo lo g iczn y .

! W  dalszej części pracy kierunek ten  określany je s t jako kierunek norm alny.
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R ys.5.2.1. Model dynamiczny przekładni zębatej stożkowej 

R ys.5.2.1. The dynamie model of bevel gear

S z ty w n o ść  z a z ę b ie n ia , ja k  i t łu m ie n ie  zd e f in io w a n o  ja k o  su m ę  w a r to ś c i  

ś re d n ie j i czaso w o  z m ie n n e j

cv(t) =  cvo + c vł(t),  (5 .1 )

kv{ t ) =  kvo +  kvt(t),  (5 .2 )

g d z ie :

cvt(t ) =  cvt(t +  Tz ); kvt( t ) =  kvt(t  +  T 2); Tz =  — . (5 .3 )
Jz
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G d y  p rz y jm ie m y , że  sk ła d o w e  z m ie n n e  w ró w n a n ia c h  ( 5 .1 )  i (5 .2 )  s ą  ró w n e  
z e ru ,  w ó w cza s  s z ty w n o ś ć  i t łu m ie n ie  p r z y b ie r a ją  w a r to ś ć  s t a ł ą .  M ię d zy  czę
s to t l iw o ś c ią  z a z ę b ia n ia  się  zę b ó w  f z , p rę d k o ś c ią  o b ro to w ą  k o la  c z y n n e g o  
n o r a z  i lo ś c ią  z ę b ó w  te g o  k o ła  z  is tn ie je  za le ż n o ść

/ .  =  = £  (5 -4 )

g d z ie  p r ę d k o ś ć  o b r o to w a  n p o d a w a n a  j e s t  w o b r /m in .

W  m o d e lu  lu z  m ię d z y z ę b n y  im ito w a n y  j e s t  p rz e z  o g ra n ic z n ik  r u c h u  J. 
O d c h y łk i  w y k o n a w c z e , k tó r e  m ię d z y  in n y m i s ą  p r z y c z y n ą  n ie p o ż ą d a n y c h  
p rz e m ie s z c z e ń  w z g lę d n y c h  k ó ł, a  ty m  s a m y m  d rg a ń  e le m e n tó w  p rz e k ła d n i ,  
m a ją c y c h  w p ły w  n a  ich  o b c ią ż e n ie  d y n a m ic z n e , sy m id o w a n e  s ą  p o p rz e z  
fu n k c je  f \ { t )  i / 2(2)- F u n k c je  te  d e f in iu ją  o d c h y łk i  w y k o n aw cz e  d la  k a ż d e g o  
z k ó ł.  W ła ś c iw a  fu n k c ja  b łę d ó w  je s t  s u m ą  fu n k c ji b łę d ó w  z a z ę b ia ją c y c h  się 
z ę b ó w

/ ( 0  =  / 1 ( 0  +  /a (0 - (5 -5)

S to s u ją c  o d p o w ie d n i z a p is  fu n k c ji f ( t )  m o ż n a  sy m u lo w a ć  o d c h y łk i w p ły w a 
ją c e  n a  d o k ła d n o ś ć  k in e m a ty c z n ą  (n p .  m im o ś ro d o w e  o sa d z e n ie  k ó ł)  o r a z  n a  
p ły n n o ś ć  p r a c y  ( n p .  o d c h y łk i  k ą t a  z a ry s u  czy  lo sow e o d c h y łk i  p o d z ia łe k ) .

5.2.2 M odel matematyczny

S iłę  m ię d z y z ę b n ą  d z i a ła ją c ą  w  k ie ru n k u  n o rm a ln y m  z d e f in io w a n o  w y r a 
ż e n ie m

Pn =  A • cv(t) +  A • kv(t),  (5 .6 )

g d z ie : A -  u g ię c ie  z a z ę b ie n ia  w k ie ru n k u  n o rm a ln y m .

W  o p a r c iu  o  p r z y ję ty  m o d e l f izy czn y  p r z e k ła d n i  ( ry s . 5 .2 .1 ) ,  p o  u w z g lę d 

n ie n iu  w ie lk o śc i g e o m e try c z n y c h  k ó ł s to ż k o w y c h  ( ro z p a t ry w a n o  p rz e k ła d n ię  
o  z ę b a c h  k rz y w o lin io w y c h , k tó r e j  k ą t  m ię d z y  o s ia m i o b r o tu  k ó ł E  =  9 0 ° ) , 

p rz e m ie s z c z e n ie  A  w y z n a c z y ć  m o ż n a  ze z w ią z k u

A  =  ( x j  +  x2 +  rm7 1 ) 6  +  (yi +  y2 +  l7Tmu) £2 +

+ ( * i  +  z2 +  rmip! +  rmui/> 2) £ +  f ( t ) ,  (5 .7 )

g d z ie :

=  s in a onsin61 +  Aj cosaonsin/3mcos6i,  (5 .8 )
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£2 =  s itia oncos61 +  \ 2Cosaonsinf3msin S i , (5-9)

£ =  cosa.oncos(3m, (5.10)

u =  ?*■ = — . (5.11)

P r z y ję to ,  że  rm\ =  r m , s tą d  r m2 =  u rm. N a le ży  ró w n ież  p o d k re ś l ić ,  że 
w  p r z y p a d k u  p rz y ję ty c h  z a ło ż e ń  w a r to ś c i  s in 6i = COS62 i cosó\ — sinó2. 
W ie lk o śc i Ai i A2 p r z y jm u ją  w a r to śc i +1 lu b  -1 . U m o ż liw ia ją  o n e  s y m u lo 
w a n ie  k ie ru n k u  n a c h y le n ia  lin ii z ę b a  i k ie ru n k u  o b r o tu  k ó ł.

S iły  d z ia ła ją c e  w k ie ru n k u  osi w sp ó łrz ę d n y c h  X i)2, 2/1,2 i z \ y2 o d p o w ia 
d a j ą  s iło m  osiow ej, p ro m ie n io w e j i o b w o d o w ej ( Pa , Pr , P0). M ię d z y  k a ż d ą  
z ty c h  s ił a  s i łą  c a łk o w itą  d z ia ła ją c ą  w  k ie ru n k u  n o rm a ln y m  Pn z a c h o d z ą  

z a le ż n o śc i:

Pz 1 -  Pz2 =  Po = Pn f ,  (5.12)

Pxl =  Px2 = Pa 1 =: Pr2 =  Pn £ l, (5.13)

Pyl = Py2 = Pr 1 =  Pa2 = Pn 6 -  (5-14)

P rz y  z a ło ż e n iu  s ta łe g o  o b c ią ż e n ia  z e w n ę trz n e g o  ru c h  d r g a ją c y  p a r y  k ó ł
z ę b a ty c h  ( r y s .5.2.1) o p isa n o  n ie je d n o ro d n y m  lin io w y m  u k ła d e m  r ó w n a ń  r ó ż 
n ic z k o w y c h , m ian o w ic ie :

7711X1 -j- kx\X\ -]- cx\X\ -f- P1L 1̂ — 0, (5.15)

m 2x 2 +  kx2X2 +  cx2x 2 + Pn 6  =  0 , (5.16)

m xy\ +  kyij/i +  cyiyi  +  Pn ( 2  =  0 , (5.17)

m 2y2 +  ky2y2 +  cy2y2 +  Pn 6  =  0 , (5.18)

m i i i  +  kz\ ż\ +  cz\ z x +  Pn £ =  0 , (5.19)

m 2ż2 +  kz2ż2 +  cz2Z2 +  Pn £ =  0 , (5.20)

OtAiV’i ł  k ,̂iij\ 4" ~t” Pn Tm\ £ ~  M 1 , (5.21)

©02^2 +  '̂t/'2V;2 +  Ĉ 2V;2 +  Pn Tm2 £ — M 2, (5.22)
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0 7i7 i  +  kyiT i +  c7i 7 i +  P n  r mi £i — O,

© 7 2 7 2  +  * 7 2 7 2  +  C72T 2 +  A l  ^m 2 6  =  0 .

Równaniom (5.15) -r (5.24) można nadać postać macierzową 

M x  +  K x  +  C x  =  P,

gdzie:
M, K, c  -  macierze bezwładności, tłumienia i sztywności, 

x  -  wektor współrzędnych uogólnionych,
P -  wektor sił uogólnionych.

Wprowadzając wielkości określone zależnościami

V5« =  r mii ~  — ®'r»/r mt’
=  7 « T m i i  c (pt =  c rp i / r mi> c >5i —

P( f i  — M { / rm{, kpi — k ^ i / r mi, kfii — k-yi/rmi,
(i =  1 ; 2)

otrzymuje się:

x =  [ a-2 ?/i 2/2 zi *2 V7! ¥>2 ^2 ] ‘

- £ \ k v( t ) f ( t )  -  £xcv( t ) f ( t )

- 6  M 0 / ( 0 - 6 c*(0 / ( 0  

- 6 M 0 / ( 0  “  6 c*(0 / ( 0

- 6 M 0 / ( 0  -  6 c v ( 0 / ( 0
-£ * « (0 /(0  -  f rv{ t ) f ( t )
-£*«(0/(0 -  £c«(0/(0

- £ k v( t ) f  (t) -  Ęcv( t ) f ( t )  +  P V1 

-£ * « (0 / ( 0  -  £c«(0 / ( 0  +  Pip2 
- 6 *«(0 / ( 0 - 6 cv(0 / ( 0

-6*«(0/(0 -  6c«(0/(0

P =

M = dia<7{rai, m2, mj, m2, mi, m2, 0 vi, 0̂ ,2, 001» ©i?2}- 

Do wyznaczenia wartości K i C posłużono się związkami 

K  =  Ko +  *„ (0 X ,

(5.23)

(5.24)

(5.25)

(5.26)

(5.27)

(5.28)

(5.29)

(5.30)
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C =  C 0 +  cv(0 X , (5.31)

gdzie K o, Co i X  są macierzami, które przyjmują postać:

K 0 =  dia£f{fcxi *$ i, *^2}, (5.32)

Cq — diag{cx\ , 0 2̂? -̂y2 , 2̂ 2? £̂ >1 , ^ 2̂ , £$2}? (5.33)

X  =

r £? 66 66 «1 £6 £6 £6 £i2 66
£? 62 66 66 «1 ^6 £6 ^6 £? 66

66 66 62 £l £6 ^6 «2 ^6 66 62
66 66 £f £f £6 «2 «2 «2 66 e2
£6 «1 £6 «2 £2 £2 £2 £2 £6 ^6
«1 «1 (6 «2 £2 £2 £2 £2 £6 «2
£6 £6 £6 £6 £2 £2 £2 £2 £6 £6
£6 «1 £6 «2 e £2 £2 £2 £6 £6
£? £? 66 66 & « i ^6 £6 £? 66

. 66 66 £f £f £6 ^6 £6 «2 66 62

(5.34)

Do dalszych rozważań przyjęto, że wpływ siły dynamicznej na obciąże
nie zębów uwzględniany będzie poprzez współczynnik siły dynamicznej zde
finiowany jako stosunek maksymalnej wartości siły działającej w kierunku 
normalnym Pn do siły statycznej:

/Om =  max{A’dm(ż)} =  max ( - 5 ^ — )  =  1 +  max ( - ^  i  . (5.35)
* * i siat J * [ mi stat J

Wartość siły Pn słat wynosi

Pn stał — A0 C«o, (5.36)

gdzie: Ct,0 -  średnia sztywność zazębienia, A0 -  ugięcie zazębienia przy ob
ciążeniu statycznym.

Wartość siły statycznej można również wyznaczyć stosując zależność:

P ,
Mi

n  s t a t  — Tml cosa01l cos/377

(5.37)

Wpływ luzu międzyzębnego na wartość międzyzębnej siły dynamicznej 
zazwyczaj symuluje się funkcją uzależniającą wartość siły od relacji między



154 5. M odel dynamiczny przekładni stożkowej

wartościami luzu i przemieszczeniami zęba [58, 147]. Przyjęto, że w przy
padku uwzględniania luzu wartości siły Pn wyznaczane będą z zależności

( A cv(t)  +  A k v(t), gdy  A > 0 \
Pn =  \  o gdy - j  < A < 0 , L  (5.38)

{ (A +  | )  cv(t) + A kv(t), gdy  A < - j  J
gdzie: j  -  wartość luzu międzyzębnego.

Do rozwiązywania niejednorodnego liniowego układu równań różniczko
wych (5.15) -j- (5.24) zastosowano zmodyfikowaną przez Mersona metodę 
numeryczną Rungego-Kutty o dokładności czwartego rzędu. W pracy [60] 
przedstawiony jest dokładny opis zastosowanej metody.

W algorytmie obliczeniowym przewidziano również możliwość symulowa
nia zmiennego momentu obrotowego. W trakcie obliczeń tworzone są zbiory 
dyskowe zawierające wartości wszystkich zmiennych. Zbiory te mogą być 
wykorzystywane do dalszej obróbki, np. matematycznej (rozkład Fouriera), 
graficznej (wykresy) itp.

6

B ad an ia  m odelow e zjaw isk  
d yn am iczn ych  w  przek ładni 
stożkow ej

6.1 W p ły w  n iek tórych  p aram etrów  na o b c ią ż en ie  
d y n a m iczn e  p rzek ład n i stożkow ej

Koła przekładni stożkowej, a w szczególności uzębienie, charakteryzują 
się bardziej złożoną konstrukcją od kół przekładni walcowej. Stąd transpono- 
wanie wniosków, wynikających z badań zjawisk dynamicznych zachodzących 
w przekładniach walcowych do przekładni stożkowych, może w wielu przy
padkach okazać się niewystarczające, a wręcz błędne. Dlatego w niniejszej 
pracy wpływ parametrów konstrukcyjnych i technologicznych oraz warun
ków eksploatacyjnych na dynamikę przekładni stożkowej badano bezpośred
nio na obiektach rzeczywistych oraz na modelu uwzględniającym specyficzne 
cechy charakteryzujące ; przekładnie. W odniesieniu do aktualnych wyma
gań wpływ niektórych parametrów przekładni stożkowych na przebieg zja
wisk dynamicznych można uznać za ustalony z wystarczającą dokładnością. 
Niemniej poznanie wpływu wielu z nich wymaga badań w szerszym zakresie 
zmian wartości tych parametrów, co praktycznie jest mało realne na drodze 
eksperymentalnej. Znaczne ułatwienie w tym kierunku stwarzają badania 
symulacyjne prowadzone na modelach dynamicznych przekładni. Badaniom 
wpływu niektórych czynników na przebieg zjawisk dynamicznych zachodzą
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cych w przekładniach zębatych stożkowych, które realizowano na modelu 
dynamicznym tych przekładni, poświęcona jest dalsza część niniejszego roz
działu. Badania te nie wyczerpują wszystkich kombinacji. Ich zasadniczym 
celem jest sprawdzenie, czy zaproponowany model dynamiczny przekładni 
stożkowej (rys.5.2 .1 ) może służyć jako narzędzie przydatne do dalszych do
ciekań z zakresu dynamiki tych przekładni. Dlatego przy realizacji na za
proponowanym modelu dalszych badań nie wyklucza się jego modyfikacji 
w zależności od stawianych zadań badawczych.

6.1.1 W ybór funkcji definiujących przebieg sztywności 
zazębienia i tłumienia na odcinku przyporu

W wyniku działania siły międzyzębnej odkształcają się wszystkie ob
ciążone elementy przekładni: zęby, wały, łożyska, korpusy kół i obudowa 
przekładni. Odkształcenia te mają wpływ na własności ruchowe i wytrzy
małościowe przekładni. Decydują one o płynności ruchu [89, 90], wielkości 
wewnętrznych obciążeń dynamicznych [78, 137], rozkładzie obciążenia na od
cinku przyporu i wzdłuż linii styku zębów [47, 67, 141] oraz o cichobieżności 
przekładni [149]. Stąd duże znaczenie przypisuje się przebiegom odkształ
ceń tych elementów w różnych fazach zazębiania się zębów. W szczególności 
odnosi się. to do pary współpracujących ze sobą zębów.

Odkształcenie pary zębów, a tym samym i ich sztywność można wyzna
czyć doświadczalnie lub analitycznie. Opracowane metody [15, 140], które 
są tylko pewnym przybliżeniem, odnoszą się do kół walcowych. W celu roz
wiązania układu równań (5.15) 4- (5.24), a tym samym podjęcia badań na 
zaproponowanym modelu przekładni stożkowej, należy między innymi zde
finiować funkcję cv(t) określającą przebieg sztywności zazębienia na odcinku 
przyporu. Przebieg ten dla kół stożkowych o zakrzywionej linii zęba jest 
jak dotąd problemem w pełni nie rozwiązanym. Pewne poczynania w tym 
kierunku przedstawiono w pracy [87], lecz podane w niej wyniki są nie
wystarczające do określenia charakteru tego przebiegu. Stąd w odniesieniu 
do przebiegu sztywności zazębienia przyjęto pewne uproszczenia. Podobne 
uproszczenia przyjmowane są w badaniach modelowych przekładni walco
wych o zębach śrubowych. W badaniach tych [4, 18, 58, 71, 135] przebieg 
sztywności zazębienia śrubowego zastępowano przebiegiem sztywności zę
bów prostych, których czołowy wskaźnik przyporu jest równy sumarycznemu 
wskaźnikowi przyporu zębów śrubowych.
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W opracowanym programie obliczeniowym, służącym do realizacji ba
dań na przyjętym modelu przekładni stożkowej (rys.5.2 .1), zaproponowano 
trzy sposoby modelowania funkcji sztywności zazębienia cv(t), mianowicie:
—  S p o só b  p ierw szy . Funkcję przebiegu sztywności zazębienia na odcinku 
przyporu zamodelowano w sposób przedstawiony na rysunku 6 .1.1.1 a. Prze
bieg ten opisany jest za pomocą parametrów: D0, D \,  D 2, c„i, cv2, cvo, 
krzywe „zamykające” to parabole, które przechodzą przez punkty o współ
rzędnych {D0,c v 1), ( D0 +  D u cvl), (D0 +  £>i,cv2), (D 0 + D t + D 2,c v2). 
Wierzchołki tych parabol leżą na prostych prostopadłych do osi odciętych 
i przechodzących przez środki odcinków D\ i D 2. Krzywiznę tych parabol 
można ustalać dowolnie poprzez dobór odpowiedniej wartości współczyn
nika przy wyrazie o najwyższym wykładniku potęgowym. Przebiegowi temu 
można również nadać charakter fali4 prostokątnej. Długości odcinków D\ 
i D 2 dobierane są w zależności od sumarycznego wskaźnika przyporu, np. 
gdy ec =  2 ,7 , to zazębieniu dwuparowemu odpowiada odcinek czasowy D x, 
a trójparowemu D2, przy czym

Di  +  D 2 = T ,  stąd f z =  (6.1)

Wartość D 0 określa przesunięcie fazowe przebiegu, np.w stosunku do przy
jętego przebiegu tłumienia. Wartości cv 1 i c„2 są dobierane w zależności 
od sztywności zębów w chwili wejścia dodatkowej pary w przypór i wyj
ścia jednej z par będących w przyporze. Posługując się przytoczonym wyżej 
przykładem można przyjąć, że cvx to sztywność dwu par zębów w chwili wyj
ścia z zazębienia trzeciej pary, natomiast cv2 to sztywność trzech par zębów 
w chwili wejścia trzeciej pary w zazębienie. Należy wspomnieć, że istnieje 
możliwość w miejsce paraboli wprowadzić inną „krzywą zamykającą”, np. 
wielomian ri-tego stopnia itp. Stosunek pola znajdującego się nad odcinkiem 
Di + D 2 ograniczonego krzywymi zamykającymi do długości tego odcinka to 
wartość średnia sztywności cvo. W tym miejscu należy nadmienić, że przyjęty 
model przebiegu sztywności zazębienia jest pewnym uproszczeniem, ponie
waż w przypadku zębów krzywoliniowych nachylonych do tworzącej stożka 
pod kątem (3m ząb wchodzi w zazębienie nie na całej długości, jak w przy
padku kół o zębach prostych, lecz włącza się do pracy stopniowo w miarę 
obrotu kół. Częściowo uwzględniać to można poprzez odpowiedni dobór sto
sunku cv2/ c v 1 i krzywizny paraboli.
—  S p osób  drugi. Funkcję przebiegu sztywności zazębienia zamodelowano 
w sposób przedstawiony na rysunku 6 .1.1.1 b. Przebieg sztywności zazębie
nia jednej pary zębów opisany jest za pomocą parametrów: pb • £c, Cvo rnax'>
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Cyominim (Pb — podziałka zasadnicza). Przyjęto, podobnie jak w pierwszym 
sposobie, że „czołowy wskaźnik przyporu” jest równy sumie wskaźników 
przyporu, tzn. czołowego i poskokowego. Funkcję przebiegu sztywności za
zębienia, którą uwzględniano w obliczeniach, otrzymano poprzez sumowanie 
zachodzących na siebie sztywności zazębienia pojedynczych par zębów.
—  S p o só b  trzec i. W trzecim sposobie do zamodelowania przebiegu sztyw
ności zazębienia na odcinku przyporu wykorzystano funkcję cosinus. Prze
bieg ten jest scharakteryzowany takimi parametrami jak: sztywność średnia 
zazębienia, amplituda sztywności, częstotliwość przebiegu (zazębiania) oraz 
przesunięcie fazowe.

a)

sm

R ys.6 .1.1.1 a, b. Przebiegi sztywności zazębienia na odcinku przy
poru

F ig .6 .1.1.1 a, b. The courses of the m eshing rigidity on the path  of 
contact

W rozważanym modelu dynamicznym przekładni przyjęto również (patrz 
zależność (5.6)), że na odcinku przyporu zmianie może ulegać także tłumie
nie w zazębieniu. Do przyjęcia takiej wersji skłoniły wyniki badań opubli
kowane w pracach [11, 36, 6 6 , 101, 114], w których wykazano, że wartość 
tłum ienia ulega zmianie wraz ze zmianą ilości par zębów będących w przy
porze. Aczkolwiek wyniki podane w tych pracach pod względem ilościowym 
różnią się znacznie i nie podano przebiegu tych zmian, niemniej sugerują one, 
że zjawisko to ma miejsce. W programie obliczeniowym przebiegi zmiany tłu
mienia na odcinku przyporu modelować można tymi samymi funkcjami co 
w przypadku modelowania przebiegów sztywności zazębienia.

Należy wspomnieć, że zaproponowanym przebiegom można nadać rów
nież charakter funkcji stałych.
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6.1.2 W pływ prędkości obwodowej kół

Jak wynika z badań eksperymentalnych, których rezultaty przedstawiono 
w rozdziale 4, jak również z uwag zawartych w innych pracach [59, 79], pręd
kość obwodowa kół jest, ze względu na dynamikę przekładni, bardziej repre
zentatywna niż prędkość obrotowa. Dlatego analizując zjawiska dynamiczne 
zachodzące w przekładniach zębatych zazwyczaj pierwszorzędne znaczenie 
przypisuje się charakterystyce określającej zależność współczynnika siły dy
namicznej lub nadwyżki dynamicznej od prędkości obwodowej kół. Często 
wyraża się ją jako funkcję Kj, = F (V ) .

W niniejszym punkcie przedstawiono wyniki badań przeprowadzonych 
na zaproponowanym modelu dynamicznym przekładni stożkowej (rys. 5.2.1). 
Ich celem było poznanie wpływu częstotliwości wymuszeń (zazębiania) 
i — co za tym idzie — prędkości obwodowej kół na obciążenie dynamiczne 
przekładni. W wyniku przeprowadzonych badań wyznaczono funkcję wyra
żającą zależność współczynnika siły dynamicznej od prędkości obwodowej 
kół: k ’dm = F(Ym). Porównując przebieg tej funkcji z przebiegami otrzyma
nymi w wyniku badań eksperymentalnych można określić stopień ich zgod
ności, czyli zweryfikować przyjęty model.

Układ równań (5 15) 4 - (5.24) rozwiązywano dla danych zawartych w ta
blicy 6 .1 .2 .1 , przy czym starano się, aby dane te odpowiadały przekładni bę
dącej obiektem badań doświadczalnych (rozdz.4). Badania przeprowadzano 
przy obciążeniu momentem obrotowym Mi =  500 Nm, co odpowiada warto
ści obciążenia jednostkowego Q =  1,50 MPa. Należy wspomnieć, że badania 
symulacyjne, których wyniki przedstawione są w tym i następnych punktach, 
przeprowadzano, przy założeniu że przekładnia nie jest obarczona odchył
kami wykonawczymi, a sumaryczny wskaźnik przyporu ec =  2,6. Przyjęta 
wartość tego wskaźnika odpowiada wartości, jaka cechowała większość prze
kładni będących obiektem badań eksperymentalnych (rozdz. 4).

Przy doborze współczynników sztywności i tłumienia dla łożysk i wałów 
korzystano z danych zawartych w pracach [59, 71, 87]. Należy również wspo
mnieć, że przed przystąpieniem do badań zasadniczych sprawdzono popraw
ność działania programu obliczeniowego. W tym celu przyjęto stałą wartość 
sztywności równą wartości średniej (cvo). Po uruchomieniu programu oblicze
niowego odczekano, aż wahania siły ustaną i odczytano jej wartość. Powinna 
ona odpowiadać wartości wyznaczonej z zależności (5.37).
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Wartości parametrów występujących we wzorze (5.37) są podane w ta
blicy 6 .1.2.1. Stwierdzono, że odchyłki między wartościami wyliczonymi we
dług zależności (5.37) a otrzymanymi z badań numerycznych nie przekro
czyły 0,3%.

Tablica 6 .1 .2.1

Przyjęte parametry badanej przekładni
Oznaczenia Wartość Jednostka Oznaczenia Wartość Jednostka

Cxi 0 , 2  -1 0 9 JVm' 1 ^x2 0,7 -109 A m - 1

Cy 1 0,7 -109 A m - 1 Cy2 0 ,2  -109 A m - 1

C21 0,7 -109 N m ~ 1 CZ2 0,7 -109 A m - 1

Cjpl 0 ,2  -1 0 5 N  111 0,1  -10 5 Am
C'y 1

OT-H©

N  in 2 o o Am
kx i 900 N s  in -1 kx2 1800 N s  m ~ l
k y i 1800 N s  m - 1 k y  2 900 N s  m - 1

k z  i 1800 N s  m ~ l k z  2 1800 N s  m ~ l
k̂ px 2 N s  m kip2 2 N s  in
k -7 i 30 N s  in k-y 2 30 N s  m
C-vo 6  -10s A m - 1 cv2/Cv 1 1,2 -

0 ,0 21 k g m 2 ©V'2 0 , 2 2 k g m 2
© 7 1 0 , 0 2 k g m 2 0 72 0,15 k g m 2
Mj 500 N  in rm 1 0,08 m
m i 10 kg m 2 28 kg
&on 0,3490 rad Pm 0,5236 rad
Si 0,6493 rad j 0 ,0 0 0 2 m
Al 1 - \ 2 1 -
Z l 41 - Z2 54 -

Na rysunku 6 .1.2.1 przedstawiono przebieg współczynnika siły dynamicz
nej Ii’dm w funkcji prędkości obwodowej kół otrzymany w wyniku badań 
symulacyjnych. Aby przebieg ten pod względem ilościowym był zbliżony do 
przebiegów otrzymanych z badań eksperymentalnych (przy czym w obszarze 
głównego rezonansu chodziło o wartość maksymalną), trzeba było, w zależ
ności od zadawanych prędkości obwodowych kół, przyjmować różne wartości 
współczynnika tłumienia kvo. Stąd zaszła konieczność wyznaczenia tej zależ
ności. Przyjmowane wartości tego współczynnika dla określonych prędkości 
obwodowych kół przedstawiono w postaci wykresu na rysunku 6 .1.2.2. Na
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leży również wspomnieć o tym, że badania, których wyniki przedstawione 
są w tym i następnych punktach niniejszego rozdziału, realizowano bez sto
sowania symulacji zmian wartości współczynnika tłumienia kv0 wywołanych 
zmianą liczby par zębów będących w przyporze.

0.00 0.50 J.00 f , / f o  l '60

R ys.6 .1.2.1. Współczynnik siły dynamicznej Kdrn w funkcji prędkości 
obwodowej dla kół wykonanych bezbłędnie

Fig.6 .1.2.1. K dm, the dynamie force coefficient in the function of pe
ripheral speed of wheels cut without any errors

R ys.6 .1 .2 .2 . Wartość 
współczynnika kvo 
w zależności od pręd
kości obwodowej kół

Fig.6 .1.2.2. The val
ues of the coefficient 
kvo in relation the 
peripheral speed of 
wheels

o.o 6.o lo .o  i5 .o  zo.o v  za.o  u
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Jak widać (rys.6 .1.2.1), główny rezonans występuje przy prędkości Vm — 
=  Vr = 28,9 m /s, przy której współczynnik siły dynamicznej osiągnął war
tość: Kdm — 2,22. Lokalny wzrost współczynnika siły dynamicznej ujawnia 
się również w obszarze 7,6; 9,6 i 15,6 m /s, co w przybliżeniu odpowiada 1/4, 
1/3 i 1 /2  prędkości rezonansowej. W obszarze 22 m /s pojawia się również 
minimalny, lecz dający się zauważyć wzrost współczynnika Kdm-

Na rysunku 6 .1.2.3 a^d przedstawiono przebiegi siły w funkcji czasu. Jak 
widać, w każdym z tych przebiegów, z wyjątkiem jednego (rys. 6 .1 .2 .3  d — 
przekładnia pracowała w obszarze rezonansowym), wyraźnie zaakcentowana 
jest skokowa zmiana sztywności zazębienia.

R ys.6 .1.2.3 a-^d. Przebieg siły w funkcji czasu przy prędkości obwo
dowej kół: a=5,09 m/s; b=9,62 m/s; c= 17,83 rn/s; d = 28,92 m /s

F ig .6 .1.2.3 a^-d. The course of the force in the function of time with 
the peripheral speed of wheels: a=5,09 m/s; b—9,62 m/s; c= 17,83 m/s; 
d =  28,92 m/s
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Porównując przebiegi współczynnika siły dynamicznej w funkcji prędko
ści obwodowej kół otrzymane w wyniku badań eksperymentalnych (punkt 
4.3.1.3) z przebiegiem uzyskanym w wyniku badań symulacyjnych 
(rys.6 .1 .2 .1 ) widać, że pod względem jakościowym mają one zbliżony cha
rakter. Pod względem ilościowym można zauważyć, że w zakresie małych 
prędkości obwodowych kół (do 1.0 m /s) wartości tych współczynników róż
nią się nieznacznie. Natomiast w zakresie większych prędkości, wyklucza
jąc zakres rezonansowy, zauważalne są wyraźne różnice między wartościami 
uzyskanymi z badań numerycznych i eksperymentalnych. Można sądzić, że 
różnice te mają miejsce między innymi dlatego, ponieważ badania modelowe 
dotyczą przekładni o zerowych odchyłkach wykonawczych, których znacze
nie ze względu na dynamikę rośnie ze wzrostem prędkości obwodowych kół; 
wartość współczynnika tłumienia kv0 uzależniono tylko od prędkości obwo
dowej kół (rys.6 .1.2.2). Wydaje się, że na wartość współczynnika kv0 ma 
również wpływ amplituda drgań oraz wielkości z nią związane. Ustalenie 
istnienia takiego wpływu i jego znaczenia przewidziano w planie dalszych 
badań.

6.1.3 W pływ  sztywności zazębienia

Jak wynika z przedstawionych już nieco wcześniej rozważań, sztywność 
zazębienia zmienia się w funkcji kąta obrotu koła. Zmiana ta zachodzi w wy
niku zmiany ilości par zębów będących w przyporze, jak również w wyniku 
zmiany na odcinku przyporu sztywności jednej pary. Zmianę sztywności za
zębienia realizowano w sposób przedstawiony na rysunku 6 .1.1.1 a. Badania 
przeprowadzono dla różnych wartości stosunku sztywności cv2/c v\, miano
wicie: 1,2; 1,3; 1,4 i 1,5. Pozostałe dane były zgodne z przyjętymi w punkcie
6.1.2 (tabl.6.1.2.1). Należy zaznaczyć, że zmiany wartości c^ /c^ i realizo
wano tak, aby zachować stałą wartość cv0.

Na rysunku 6 .1.3.1 a-^c przedstawiono przebiegi siły w funkcji czasu 
przy prędkości obwodowej kół Vm = 5,73 m /s dla różnych wartości sto
sunku cv"2/ cvi . Jak widać, każdej zmianie stosunku cv2/c vi towarzyszy rów
nież zmiana amplitudy wahań siły, która rośnie ze wzrostem tego stosunku. 
Można też zauważyć, że wejście nowej pary zębów w zazębienie wyraźnie 
akcentowane jest chwilowym wzrostem obciążenia dynamicznego.

Na rysunku 6 .1.3.2 przedstawiono przebiegi określające zależność współ
czynnika siły dynamicznej Kdm od prędkości obwodowej kół dla różnych 
wartości stosunku cv2 / c v\. Jak widać, w całym zakresie zadawanych pręd
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kości wielkość współczynnika siły dynamicznej zależy w dużym stopniu od 
stosunku maksymalnej wartości sztywności zazębienia c„2 do minimalnej 
wartości cv\ .  Na uwagę zasługuje to, że w zakresach spokojnej pracy prze
kładni większy wpływ zmiany sztywności na wartość Kdm zaznacza się przy 
mniejszych prędkościach. Widać również, że zmiana stosunku cv2 / c vi przy 
zachowaniu stałej wartości cvo nie- powoduje przemieszczania się prędkości 
rezonansowej. Można również zauważyć, że w przypadku większych warto
ści cv2/ c vi pojawia się coraz wyraźniej lokalne ekstremum w paśmie 22  m /s, 
aczkolwiek wzrost Kdm w tym paśmie jest nieznaczny.

R ys.6 .1 .3 .1  a-^c. Przebieg si
ły w funkcji czasu przy pręd
kości obwodowej kół 5,73  m/s: 
a) cv2/cvi =  1 ,2 ; b) cv2/cvi = 

1,3, c) 2/cv\ = 1,5

F ig .6 .1 .3 .1  a-^c. The course of 
the force in the function of 

time with the peripheral speed 
of wheels 5,73 m/s:
a) c-vijCv\ — 1 ,2 , b) Cv2/Cv\ —
=  1,3; c) cv2/cvi = 1,5
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R ys.6 .1.3.2. Współczynnik siły dynamicznej Kdm w funkcji prędkości 
obwodowej kół dla różnych wartości cv2/cv\

F ig .6 .1 .3 .2 . A dm t the dynamie force coefficient in the function of 
peripheral speed of wheels for various values cv2/cv\

6.1.4 W pływ sztywności korpusów kół

W przekładni stożkowej zawsze jedną ze składowych jest siła osiowa, 
która praktycznie nie występuje w przekładni walcowej o zębach prostych. 
Natomiast w przypadku przekładni walcowej o zębach skośnych stosunek siły 
osiowej do całkowitej jest najczęściej mniejszy niż w przekładni stożkowej. 
Należy nadmienić, że uwaga ta odnosi się szczególnie do przekładni średnich 
i dużych mocy. Porównując przekładnie stożkowe z walcowymi łatwo zauwa
żyć, że zwykle stosunek długości zęba do grubości korpusu (tarczy) koła jest 
znacznie większy w przypadku przekładni stożkowych. Dlatego w przekład
niach stożkowych obciążenie przypadające na jednostkę grubości korpusu 
koła stożkowego jest również większe niż w kołach walcowych. Dotyczy to 
zwłaszcza kół stożkowych o zębach krzywoliniowych.

Przytoczone uwagi sugerują, że w przypadku przekładni stożkowych szty
wność korpusów kół w płaszczyźnie przechodzącej przez osie ich obrotu
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może mieć znaczący wpływ na przebieg zjawisk dynamicznych zachodzących 
w tych przekładniach. Wyniki badań doświadczalnych dotyczących tego pro
blemu (pUnkt 4.3.10) wskazują, że wpływ taki istnieje. W tym miejscu należy 
powołać się na rozważania teoretyczne przedstawione w pracy [1 20 ], które co 
prawda nie odnoszą się bezpośrednio do obciążenia dynamicznego, lecz wy
kazano tam, że sztywność korpusów kół stożkowych ma wpływ na charakte
rystykę ich drgań. W niniejszym punkcie przedstawiono wyniki badań symu
lacyjnych przeprowadzonych na modelu przekładni stożkowej (rys.5.2.1). Ich 
głównym celem było potwierdzenie, czy sztywności tej należy nadać pewne 
znaczenie w odniesieniu do dynamiki przekładni, a tym samym przypisać jej 
pewną wagę już w procesie projektowania. Nie mniej ważnym celem badań, 
których wyniki prezentowane są w niniejszym punkcie, było sprawdzenie, 
czy reakcja zaproponowanego modelu na zmianę sztywności korpusów kół 
jest podobna do reakcji zaobserwowanej w badaniach doświadczalnych.

Na rysunku 6 .1.4.1 przedstawiono przebiegi współczynnika siły dyna
micznej w funkcji prędkości obwodowej dla kół o różnej sztywności korpusów,

R y s .6 .1 .4 .1 .Współczynnik siły dynamicznej K dm w funkcji prędkości 
obwodowej dla kół o różnej sztywności korpusów

F ig .6 .1 .4 .1 . I<dm, the dynamie force coefficient in the function of 
peripheral speed of wheels with various frames’ rigidity
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uzyskane w wyniku badań symulacyjnych. Jak widać, wpływ sztywności kor
pusów kół na wartość współczynnika K j m przejawia się wyraźnie w zakre
sie głównego rezonansu. Porównując wartości Kdm występujące w zakresie 
głównego rezonansu widać (rys.6 .1.4.1), że spadek sztywności korpusów kół 
o około 34% powoduje 20% spadek siły dynamicznej. Zmiana sztywności kor
pusów kół powoduje również, że częstotliwość rezonansowa ulega zmianie. 
W przypadku wzrostu sztywności przemieszcza się ona w kierunku wyż
szych prędkości. W zakresach spokojnej pracy przekładni wpływ sztywności 
korpusów kół na obciążenie dynamiczne przekładni jest niewielki.

Porównując przebiegi przedstawione na rysunku 4.3.10.2 z przebiegami 
przedstawionymi na rysunku 6 .1.4.1 widać, że pod względem jakościowym S4, 
one podobne. Przyglądając się tym przebiegom łatwo zauważyć, że reakcja 
modelu na zmianę sztywności korpusów kół jest bardzo zbliżona do reak
cji zaobserwowanej w badaniach doświadczalnych. Różnice ilościowe można 
tłumaczyć między innymi tym, że w przypadku badań numerycznych roz
ważano przekładnię wykonaną bezbłędnie.

6.1.5 W pływ  tłumienia

W teorii drgań ważne i specjalne miejsce zajmuje problematyka zwią
zana z tłumieniem drgań mechanicznych. Złożoność oraz interdyscyplinarna 
natura zjawisk związanych z tą problematyką powoduje, że mimo wielu ba
dań sprawa ta jest nadal otwarta. Przyjmowane opisy matematyczne drgań 
tłumionych mają na ogól charakter hipotez, toteż opis tych drgań tylko 
w szczególnych przypadkach odzwierciedla rzeczywistość fizykalną [98]. Za
zwyczaj próby zastosowania takich opisów w praktyce inżynierskiej oparte 
są na bardzo przybliżonych wzorach i metodach.

W rozległej problematyce dotyczącej dynamiki przekładni zębatych za
gadnienia związane z tłumieniem drgań mechanicznych są najsłabiej zba
dane [78]. Podstawową trudność stanowi ich złożoność, która wynika mię
dzy innymi z różnorodności przyczyn powodujących tłumienie tych drgań. 
Do przyczyn tych należy zaliczyć:

• tarcie między kontaktującymi się powierzchniami współpracujących 
zębów,

• tarcie wewnętrzne,

• tarcie konstrukcyjne,
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• tarcie w łożyskach,

• rozproszenie energii w warstewce oleju znajdującej się między po
wierzchniami współpracujących zębów,

• rozproszenie energii wskutek rozbryzgiwania oleju w przekładni.

Zbyt uboga wiedza na temat tłumienia drgań mechanicznych zmusza 
do przyjmowania w badaniach symulacyjnych najprostszej postaci tłumie
nia. Zakłada się, mianowicie, liniową zależność siły tłumiącej od prędkości 
ruchu drgającego. Trzeba nadmienić, że w celu uzyskania zgodności wyni
ków obliczeń numerycznych z wynikami doświadczeń przyjmowane w bada
niach modelowych przekładni wartości współczynnika tłumienia drgań me
chanicznych znacznie przewyższają wartości wynikające z tarcia wewnętrz
nego i konstrukcyjnego. Stąd można wnioskować, że znaczący wpływ na tłu
mienie drgań mają inne czynniki. Należy sądzić (patrz p. 4.3.6 4 - 4.3.8), że 
w tym przypadku istotne znaczenie ma warstwa oleju znajdująca się między 
powierzchniami współpracujących ze sobą zębów oraz jej elastohydrodyna- 
miczne właściwości.

Występowanie różnych przyczyn powodujących rozproszenie energii 
drgań w przekładniach zębatych oraz brak dokładnego rozpoznania proce
sów towarzyszących temu rozproszeniu wskazują na celowość prowadzenia 
dalszych badań w tym kierunku. Do podejmowanych prób z tego zakresu 
zaliczyć należy badania, których wyniki przedstawiono w rozdziale 4 niniej
szej pracy (patrz p. 4.3.6 -r 4.3.8).

W przyjętym modelu dynamicznym przekładni stożkowej (rys.5.2.1) tłu
mienie drgań mechanicznych w zazębieniu symulowane jest poprzez tłumik, 
który łącznie ze sprężyną tworzy układ równoległy. Wartość, tłumienia okre
ślana jest przez współczynnik kvo. Wpływ współczynnika tłumienia na ob
ciążenie dynamiczne przekładni badano rozwiązując równania ruchu (5.15) 
-f (5.24) dla danych podanych w tablicy 6 .1.2.1,. Zmieniano jedynie wartość 
kvo. Przyjmowane wartości tego współczynnika wynosiły: 1,2; 4,0; 8,5; 12,0 
i 15 N s/m m . W wyniku przeprowadzonych obliczeń otrzymano przebiegi 
określające zależność współczynnika siły dynamicznej Kdm °d prędkości ob
wodowej kół Vm dla wymienionych wartości współczynnika kvo. Przebiegi 
te przedstawiono na rysunku 6 .1.5.1. Wyniki uzyskane z przeprowadzonych 
badań wskazują, że wpływ tłumienia na obciążenie dynamiczne przekładni 
przejawia się najbardziej w obszarze głównego rezonansu. Porównując prze
biegi uzyskane dla kvo =15 Ns/mm i kvo — 1,2 Ns/m m  (rys.6 .1.5.1) widać, że
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w obszarze głównego rezonansu różnica między wartościami sił dynamicz
nych jest znaczna (sześciokrotna). Przy współczynniku tłumienia równym
1,2 Ns/m m  występują wyraźne ekstrema w pasmach 1/4 i 1/3 głównego re
zonansu. Natomiast przy większych wartościach kvo w obszarze tych pasm  
występuje tylko jedno ekstremum. Interesujące jest również to, że w za
kresach spokojnej pracy przekładni wpływ wartości współczynnika k vo na 
obciążenie dynamiczne przekładni jest nieznaczny.

R ys.6 .1.5.1. Współczynnik siły dynamicznej Kdm w funkcji prędkości 
obwodowej kół dla różnych wartości współczynnika tłumienia

Fig.6 .1.5.1. Kdm, the dynamie force coefficient in the function of pe- 
ripheral speed for various values of kvo, the dumping coefficient

Przedstawione wyniki badań numerycznych i badań eksperymentalnych 
(p. 4.3.6 4  4.3.8) sugerują, że celowe są dalsze poczynania zmierzające do 
dokładniejszego poznania zarówno przyczyn wpływających na rozproszenie 
energii drgań w różnych miejscach przekładni, jak i skutków tego rozprosze
nia. Należy przypuszczać, że zaproponowany model dynamiczny przekładni 
stożkowej (rys.5.2.1) okaże się przydatny do prowadzenia badań w tym za
kresie.
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6.1.6 W p ływ  luzu międzyzębnego

Wyniki uzyskane z przeprowadzonych badań eksperymentalnych wska
zują (patrz p.4.3.4), że luz międzyzębny nie ma istotnego wpływu na stan 
dynamiczny przekładni stożkowej w przypadku, gdy nie jest on mniejszy 
od pewnej wartości „granicznej” oraz nie powoduje, przy jego zwiększaniu, 
istotnej zmiany długości odcinka przyporu. W niniejszym punkcie przedsta
wiono wyniki badań modelowych, których głównym zamiarem było przeko
nać się, czy zaobserwowany podczas badań eksperymentalnych wpływ luzu 
międzyzębnego na dynamikę przekładni stożkowej będzie również uwidacz
niać się w badaniach modelowych oraz czy reakcja zaproponowanego mo
delu (rys. 5.2.1) na zmianę luzu międzyzębnego będzie podobna do reakcji 
obiektu rzeczywistego. Badania realizowano dla danych zawartych w tablicy
6 .1 .2.1 przyjmując jedynie różne wartości luzu, mianowicie: 0 ,0 1 2 ; 0,015; 
0,020; 0,050; 0,100; 0,200 i 0,400 mm.

Wyniki uzyskane z badań modelowych potwierdziły zaobserwowany pod
czas badań eksperymentalnych wpływ luzu na dynamikę przekładni zębatej 
stożkowej oraz umożliwiły przekonać się, czy reakcja modelu na zmianę luzu 
międzyzębnego jest zgodna z reakcją obiektu rzeczywistego.

Na rysunku 6 .1.6.1 przedstawiono przebiegi, uzyskane w wyniku badań 
numerycznych, wyrażające zależność współczynnika siły dynamicznej K dm 
od prędkości obwodowej kół Vm dla dwóch różnych wartości luzu międzyzęb
nego. Natomiast na rysunku 6 .1.6.2 pokazano przebiegi wyrażające zależność 
nadwyżki dynamicznej od wartości luzu przy różnych prędkościach Vm . Jak 
widać (rys.6 .1 .6.1  i 6 .1 .6 .2 ), zauważalne zmiany mają miejsce w przypadku, 
gdy przekładnia pracuje w obszarze rezonansowym. Zmiany te, podobnie 
jak w badaniach doświadczalnych, występują tylko w pewnym zakresie bar
dzo małych praktycznie nie stosowanych luzów. W zakresie tym zmniejszanie 
luzu powoduje przesuwanie się obszaru rezonansowego w kierunku większych 
prędkości przy jednoczesnym wzroście siły dynamicznej.

Trzeba nadmienić, że wzrost luzu międzyzębnego począwszy od wartości 
0 , 0 2 0  mm w ogóle nie powodował zmian w obciążeniu dynamicznym prze
kładni oraz nie przyczyniał się do zmiany prędkości rezonansowej. Wyniki 
uzyskane przy większych luzach były identyczne jak przy luzie 0 , 0 2  mm.

Porównując przebiegi uzyskane z badań eksperymentalnych (rys.4.3.4.1 
-r 4.3.4.3) z rozwiązaniami numerycznymi można zauważyć pewne różnice. 
Z eksperymentu wynika, że zmniejszanie luzu począwszy już od wartości 
0,08 mm pociąga za sobą pewne zmiany zarówno w obszarze rezonanso
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wym, jak i spokojnej pracy przekładni, aczkolwiek w zakresach spokojnej 
pracy przekładni zmiany te są nieznaczne (rys.4.3.4.2 i 4.3.4.3). Nato
miast wyniki obliczeń numerycznych wskazują, że zmiany te zachodzą 
dla luzu mniejszego od 0 , 0 2 0  mm i tylko w obszarze głównego rezonansu 
(rys.6 .1.6.2). Należy sądzić, że w badaniach doświadczalnych pewne znacze
nie odgrywa warstewka oleju znajdująca się między powierzchniami współ
pracujących zębów. Niemniej porównując pod względem jakościowym wyniki 
uzyskane z badań eksperymentalnych i symulacyjnych widać, że charakter 
zmian zachodzących w obszarze rezonansowym w obu przypadkach jest po
dobny.

| r r  r - | i i i i i | l i i i I i i i i |" T " P1 ~ I ~ I  i i i i i y - )—r~ T

0 .0 0  0 .50  1.00 f a/ f o 1.50

R y s .6 .1 .6 .1 . Współczynnik siły dynamicznej A'd,n w funkcji prędkości 
obwodowej kół dla różnych wartości luzów międzyzębnych

Fig-6 .1.6.1. Kdm, the coefficient of the dynam ic force in the function
of the peripheral speed for various values of pitch play
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R y s .6 .1 .6 .2 . W spółczyn
nik siły dynamicznej Kdm  w 
funkcji luzu międzyzębnego

F ig .6 .1 .6 .2 . Kdm, the coeffi-
0 .0  0 .1  0 .2  0 .3  0 .4  0 .6  . .

L mm cient of dynamic force in the
function of pitcli play

6.2  W eryfikacja m o d e lu  d y n a m iczn eg o  p rzek ła d n i  
stożk ow ej

Weryfikację modelu dynamicznego przekładni zębatej stożkowej prze
prowadzono porównując wyniki uzyskane z badań modelowych z rezulta
tami badań eksperymentalnych. Należy nadmienić, że układ równań róż
niczkowych (5.15)4(5.24) opisujących ruch drgający kół przyjętego modelu 
fizycznego (rys.5.2.1) rozwiązywano metodą numeryczną na komputerach 
A B M /PC  386 i ABM /PC 486. Obliczenia realizowano dobierając taki krok 
całkowania, aby liczba przedziałów przypadająca na jeden okres drgań wła
snych zazębienia (częstotliwość rezonansowa) nie była mniejsza od 40. W wy
niku przyjęcia tak małego kroku wydłużył się czas obliczeń numerycznych, 
lecz dzięki temu dokładniej odwzorowywano przebiegi drgań elementów prze
kładni.

Jak już wcześniej wspomniano, do dalszych opracowań brano pod uwagę 
wyniki obliczeń tylko dla stanu ustalonego. Pomijano stany nieustalone zwią
zane z rozruchem oraz z każdą zmianą częstotliwości wymuszeń.
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6 .2 .1  P o r ó w n a n ie  w p ły w u  p r ę d k o śc i o b w o d o w e j k ó ł

Wyniki badań eksperymentalnych, których celem było poznanie wpływu 
prędkości obwodowej kół na wartość współczynnika siły dynamicznej, przed
stawione są w rozdziale czwartym (p.4.3.1). Należy przy tym przypomnieć, 
że prezentowane tam wyniki uzyskano poprzez pomiar przyspieszeń drgań 
skrętnych kół i pomiar odkształceń zęba. Natomiast wyniki badań modelo
wych dotyczące tej problematyki przedstawione są w punkcie 6 .1 .

Porównując przebieg przedstawiony na rysunku 6 .1 .2 .1  z odpowiadają
cymi mu pod względem obciążenia (Q =  1,50 MPa) przebiegami przed
stawionymi na rysunkach 4.3.1.1 a4 c i 4.3.1.2 a 4 c  widać, że pod względem 
jakościowym charakter tych przebiegów jest podobny. Zarówno w badaniach 
eksperymentalnych, jak i modelowych współczynnik siły dynamicznej osiąga 
maksymalne wartości, gdy przekładnia pracuje w obszarze głównego rezo
nansu.

Jak widać (rys.4.3.1.1 i 4.3.1.2), w przypadku badań eksperymentalnych 
rezonans dla każdej ze stosowanych metod obróbczych kół występuje przy 
nieco innej prędkości obwodowej, przy czym prędkości te zawarte są w pa
śmie 28 4  30 m /s. Natomiast w badaniach modelowych współczynnik Kdm 
osiąga maksymalną wartość w obszarze 29 m /s. W obu przypadkach lokalne 
ekstrema pojawiają się także w obszarze 1/2 i 1/3 prędkości rezonansowej. 
W badaniach eksperymentalnych uwidacznia się również wyraźne ekstre
mum w obszarze 2 /3  prędkości rezonansowej, które nie występuje w tak 
wyraźny sposób w przypadku badań modelowych. Niemniej w badaniach 
modelowych (rys.6 .1 .2 .1 ) w paśmie 22  m /s występuje również pewien wzrost 
wartości współczynnika Ii'dm, jest on jednak niewielki.

Przy porównaniu wymienionych przebiegów pod względem ilościowym 
widać, że w zakresie prędkości obwodowych kół do 10  m /s różnice mię
dzy wartościami współczynników siły dynamicznej K dt i Kdm są niewielkie 
(w przypadku badań eksperymentalnych brano pod uwagę przebiegi otrzy
mane w wyniku pomiaru odkształceń zęba). Przy większych prędkościach 
wartości tych współczynników są bardziej rozbieżne. Ta ostatnia uwaga nie 
dotyczy wartości ekstremalnych występujących w obszarze głównego rezo
nansu i jego drugiej podharmonicznej.

W tym miejscu należy wspomnieć, że przebieg przedstawiony na ry
sunku 6 .1.2.1 otrzymano dla przekładni wykonanej bezbłędnie. Na rysunku
4.3.2 .2 a 4 c  przedstawione są przebiegi I(dp = F(K„) otrzymane dla kół wy
konanych w trzech klasach dokładności. Jak widać, w zakresach spokojnej
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pracy przekładni spadek wartości bezwzględnej współczynnika K dp spowo
dowany wzrostem klasy dokładności wykonania jest zdecydowanie większy 
w przypadku większych prędkości obwodowych kół. Przytoczone spostrze
żenie w pewnym stopniu tłumaczy, dlaczego w porównywanych przebiegach 
(rys.4.3.1.2 i 6 .1.2.1) przy większych prędkościach obwodowych kół wystę
pują. zauważalne różnice ilościowe.

6.2.2 Porównanie wpływu sztywności korpusów kół

Wyniki badań, których celem było poznanie wpływu sztywności kor
pusów kół na obciążenie dynamiczne przekładni stożkowej, przedstawione 
są w rozdziałach czwartym (p.4.3.10 badania eksperymentalne) i szóstym 
(p.6.1.4 badania modelowe).

Na rysunkach 4.3.10.2 a i b i 6 .1.4.1 pokazane są przebiegi, otrzymane 
w wyniku przeprowadzonych badań eksperymentalnych i modelowych. Wy
rażają one zależność współczynnika siły dynamicznej od prędkości obwodo
wej Vm dla kół o różnej sztywności korpusów. Jak widać, w obu przypadkach 
wpływ zmiany tej sztywności na obciążenie dynamiczne przejawia się wy
raźnie, gdy przekładnia pracuje w obszarze głównego rezonansu. Wówczas 
wzrostowi sztywności korpusów towarzyszy wzrost współczynnika siły dyna
micznej. Łatwo zauważyć, że zarówno w badaniach modelowych, jak i eks
perymentalnych wzrost sztywności korpusów kół powoduje również prze
mieszczenie się prędkości rezonansowej w kierunku większych wartości oraz 
zauważalny wzrost siły dynamicznej w obszarze rezonansowym. W przy
padku badań eksperymentalnych można zauważyć (rys.4.3.10.2), że zmiana 
sztywności korpusu kola pociąga za sobą nieznaczne zmiany ilościowe współ
czynnika siły dynamicznej również w zakresach spokojnej pracy przekładni. 
Natomiast w przypadku badań modelowych zmiany takie w zakresach spo
kojnej pracy przekładni są mało zauważalne.

Jak widać, wpływ sztywności korpusów kól na przebieg zjawisk dyna
micznych zachodzących w przekładni stożkowej przejawia się zarówno w ba
daniach eksperymentalnych, jak i modelowych. Można przyjąć, że podobień
stwo reakcji modelu na zmianę sztywności korpusów kół jest w dostatecznym 
stopniu zbliżone do reakcji obiektu rzeczywistego.
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6.2.3 Porównanie wpływu luzu międzyzębnego

Wyniki eksperymentalnych dociekań mających na celu poznanie wpływu 
luzu międzyzębnego na przebieg zjawisk dynamicznych zachodzących w prze
kładni stożkowej przedstawione są w rozdziale czwartym (p.4.3.4). Nato
miast wyniki badań modelowych dotyczące tej problematyki przedsta
wione są w punkcie 6 .1.6 rozdziału szóstego.

Na rysunkach 4.3.4.1 i 6 .1.6.1 pokazane są przebiegi wyrażające zależ
ność współczynników siły dynamicznej Kjp  i od prędkości obwodowej 
kół dla różnych wartości luzów międzyzębnych, otrzymane w wyniku badań 
eksperymentalnych i modelowych. Natomiast na rysunkach 4.3.4.2, 4.3.4.3 
i 6 .1 .6 . 2  przedstawione są przebiegi wyrażające zależność współczynników 
nadwyżki dynamicznej N dp i N dm od luzu międzyzębnego otrzymane jak 
wyżej.

Porównując odpowiadające sobie przebiegi widać, że ich charakter jest 
w obu przypadkach bardzo podobny. Zarówno wyniki badań eksperymental
nych, jak i modelowych wskazują, że luz międzyzębny w szerokim zakresie 
zmian jego wartości nie ma wpływu na obciążenie dynamiczne przekładni. 
Zmiany te stają się zauważalne w zakresie bardzo małych luzów praktycznie 
nie stosowanych. Uwidaczniają się one, gdy zmniejszając luz przekroczymy 
„pewną wartość minimalną”. Począwszy od tej wartości dalsze zmniejszanie 
luzu powoduje przemieszczanie się prędkości rezonansowej w kierunku więk
szych wartości. Gdy przekładnia pracuje w obszarze rezonansowym, wów
czas przy zmniejszaniu luzu, począwszy od pewnej jego wartości (rys.4.3.4.2
4.3.4.3 i 6 .1.6.2), międzyzębne siły dynamiczne rosną.

Przytoczone uwagi ogólne dotyczące jakościowego wpływu luzu na dy
namikę przekładni stożkowych odnoszą się zarówno do badań eksperymen
talnych, jak i modelowych. Porownując wyniki badań eksperymentalnych 
i modelowych można zauważyć pewne różnice ilościowe. W przypadku ba
dań eksperymentalnych wspomniane zmiany zachodzą począwszy od warto
ści luzu mniejszej od 0,1  mm, natomiast w przypadku badań modelowych 
od wartości mniejszej niż 0,020 mm. Należy nadmienić, że w przypadku 
badań eksperymentalnych, w zakresach spokojnej pracy przekładni, przy 
zmniejszaniu luzu uwidacznia się również, począwszy od wartości 0,08 mm, 
nieznaczny wzrost obciążenia dynamicznego. Natomiast w przypadku badań 
modelowych zmiany takie w zakresie spokojnej pracy przekładni nie 
zachodzą.
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W oparciu o powyższe spostrzeżenia, wynikające z przeprowadzonej ana
lizy porównawczej wyników uzyskanych z badań eksperymentalnych i mode
lowych, można stwierdzić, że wyniki badań przeprowadzonych na zapropono
wanym modelu dynamicznym przekładni stożkowej są dostatecznie zgodne 
z wynikami badań eksperymentalnych. W szczególności odnieść to można do 
wyników określających pod względem jakościowym wpływ niektórych para
metrów na dynamikę przekładni stożkowej. Stąd wniosek, że model ten może 
być przydatny do analizy i interpretacji zjawisk dynamicznych zachodzących 
w przekładniach stożkowych.

6.3  U w a g i końcow e

W ydaje się, że badania wpływu wybranych parametrów przekładni na 
przebieg zachodzących w niej zjawisk dynamicznych, obejmujące szeroki 
zakres zmian ich wartości, praktycznie realizować można za pomocą mo
deli dynamicznych przekładni. Realizacja takich badań, gdzie wymagane są 
zmiany wartości parametru lub kilku parametrów jednocześnie i to w szero
kim zakresie, jest mało realna na drodze eksperymentalnej. Należy sądzić, 
że przedstawiony w pracy model dynamiczny przekładni stożkowej umożliwi 
prowadzenie takich badań.

Trzeba jednak podkreślić, że modelowanie fizyczne nie jest operacją jed
noznaczną. Jednemu rozstrzyganemu problemowi rzeczywistemu mogą od
powiadać różne modele w różny sposób go opisujące. Wszelkie wyniki badań 
wybranego modelu fizycznego odpowiadają ściśle co najwyżej temu mode
lowi, a tylko w pewnym przybliżeniu odzwierciedlają rzeczywistość. W każ
dym razie należy mieć na uwadze, że model nie jest i nie może być pełnym  
odzwierciedleniem rzeczywistości, jest natomiast odzwierciedleniem naszej 
wiedzy o tej rzeczywistości. Dlatego adekwatność modelu do rzeczywistości 
powinna być rozsądnie weryfikowana na każdym etapie analizy badanego 
problemu.

Przeprowadzone na zaproponowanym modelu badania miały na celu uza
sadnić jego przydatność do opisu oraz analizy zjawisk dynamicznych za
chodzących w przekładniach stożkowych. Uzyskane rezultaty wykazały do
stateczną zgodność jakościową wyników otrzymanych z badań modelowych 
i badań na obiekcie rzeczywistym. Pewne rozbieżności ilościowe można tłu
maczyć tym, że niektóre wartości parametrów modelu przyjmowano na pod
stawie wiedzy o obiektach podobnych, np. przebieg sztywności zazębienia na
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odcinku przyporu czy wartości współczynników tłumienia. Wskazuje to na 
potrzebę prowadzenia dalszych prac z zakresu wymienionych problemów.

Należy wyrazić nadzieję, że zaproponowany model będzie pożytecznym  
narzędziem służącym do analizy zjawisk dynamicznych zachodzących w prze
kładni stożkowej. W szczególności model ten powinien być wykorzystywany 
do optymalnego doboru ze względu na wymaganą charakterystykę dyna
miczną przekładni jej parametrów konstrukcyjnych.

Na zakończenie tego punktu trzeba wspomnieć, o czym nie informo
wano wcześniej, że przeprowadzono również badania wrażliwości modelu na 
zmianę jego parametrów. Wartości parametrów podanych w tablicy 6 .1.2.1 
zmieniano w zakresie 2 4  5%. Stwierdzono, że zmiany te nie spowodowały 
zmian jakościowych ani „zauważalnych” zmian ilościowych. Stąd uznano, że 
model ten jest mało wrażliwy na niewielkie zmiany parametrów.
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P od su m ow an ie  i w n iosk i końcow e

W pracy przedstawiono wyniki badań eksperymentalnych i modelowych, 
na podstawie których dokonano analizy wpływu wybranych parametrów 
konstrukcyjnych i technologicznych oraz warunków eksploatacyjnych na prze
bieg zjawisk dynamicznych w przekładniach stożkowych. Badania ekspery
mentalne realizowano na specjalnie do tego celu skonstruowanym stanowisku 
badawczym, na którym badano koła o zębach krzywoliniowych nacinanych 
metodami: Gleason, Klingelnberg i Oerlikon. Natomiast badania modelowe 
przeprowadzano na opracowanym przez autora pracy modelu dynamicznym 
przekładni stożkowej. Przy czym pierwszoplanowe znaczenie przypisano ba
daniom eksperymentalnym. W badaniach modelowych starano się przede 
wszystkim wykazać przydatność zaproponowanego modelu do realizacji dal
szych prac z zakresu dynamiki przekładni stożkowych.

Mając do dyspozycji odpowiednią ilość wyników pomiarowych podjęto 
próbę uogólnienia niektórych zjawisk. Efektem tego są podane w pracy 
wzory empiryczne, dobrane dla niektórych ustalonych doświadczalnie zależ
ności funkcyjnych, np. ustalono empiryczną zależność nadwyżki dynamicznej 
od obciążenia statycznego.

W pracy zwrócono uwagę na niedostateczny stan wiedzy z zakresu dy
namiki przekładni stożkowych oraz na problemy związane z ich eksploata
cją w przemyśle górniczym. Zebrano i po ich opracowaniu podano szcze
gółowe informacje o awaryjności przekładni zębatych pracujących w ukła
dach napędowych maszyn górniczych. Zebrane materiały o awaryjności tych 
przekładni stanowiły podstawę do wyznaczenia wskaźników określających
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niezawodność ich pracy. Wyznaczone wskaźniki wykazały zbyt małą nieza
wodność pracy przekładni będących obiektem obserwacji, a w szczególności 
dotyczy to stopnia stożkowego.

Mając na uwadze wspomniane problemy przeprowadzono, zgodnie z przy
jętym zakresem tematycznym pracy, badania mające na celu określić wpływ 
na obciążenie dynamiczne kół stożkowych niektórych charakterystycznych 
dla kopalń węgla kamiennego warunków eksploatacyjnych i przypisać im 
odpowiednią wagę.

Należy wspomnieć, że ustalając przedstawiony w pracy zakres tematyki 
badawczej starano się odpowiednio uwypuklić te zagadnienia, których wpływ 
na przebieg zjawisk dynamicznych w przekładniach stożkowych był mało 
znany lub w ogóle nie znany.

Na podstawie przeprowadzonych badań eksperymentalnych i modelo
wych stanowiących temat niniejszej pracy oraz opierając się na aktualnym 
stanie wiedzy z zakresu dynamiki przekładni zębatych, sformułowano nastę
pujące wnioski w odniesieniu do przekładni stożkowych:

1. Stan dynamiczny przekładni stożkowej o zębach krzywoliniowych w is
totny sposób zależy od prędkości obwodowej kół i jej wartości względ
nej (w odniesieniu do prędkości krytycznej). Przy czym wpływ pręd
kości obwodowej kół na stan dynamiczny przekładni jest praktycznie 
taki sam bez względu na charakter stosowanych w praktyce linii zary
sów wzdłużnych zęba. Zazwyczaj charakter przebiegu tych linii zależy 
od metody nacinania zębów.

2. Wzrost obciążenia statycznego, którego miarą jest wskaźnik obciążenia 
jednostkowego Q, powoduje spadek wartości nadwyżki dynamicznej. 
Jednak w miarę wzrastania obciążenia gradient tego spadku maleje bez 
względu na klasę dokładności wykonania uzębienia (rys.4.3.2.7), tzn. 
ze wzrostem obciążenia statycznego spadek nadwyżki dynamicz
nej jest -— na co należy zwrócić uwagę — coraz mniej zauważalny. 
Przy czym gradient spadku nadwyżki dynamicznej jest bez względu 
na obciążenie mniejszy w przypadku kół o mniejszych odchyłkach wy
konawczych. Trzeba również zwrócić uwagę na to, że przy ustalonych 
parametrach pracy przekładni ze wzrostem obciążenia maleje różnica 
między wartościami nadwyżek dynamicznych wyznaczonymi dla kół 
o różnych klasach dokładności wykonania uzębienia. Na przykład, róż
nica między wartościami nadwyżek dynamicznych wyznaczonymi dla 
kół wykonanych w 9 i 5 klasie dokładności wynosi około 25% przy
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Q =  4,85 MPa, a około 50% przy Q — 1,00 MPa (rys.4.3.2.7 b). 
Uzyskane wyniki i przytoczone wyżej uwagi pozwalają wnioskować, że 
klasa dokładności wykonania uzębienia ma — ze względu na dynamikę 
— większe znaczenie, gdy przekładnia jest słabo obciążona (np. gdy 
koła wykonane są ze stali ulepszonych) niż w przypadku przekładni
0 zębach silnie obciążonych.-Inaczej mówiąc, wpływ klasy dokładności 
wykonania kół na wartość względną międzyzębnej siły dynamicznej 
maleje ze wzrostem obciążenia statycznego. W zakresie dużych ob
ciążeń wpływ ten staje się praktycznie niezauważalny. Stąd wielkość 
obciążenia statycznego jest — z punktu widzenia dynamiki — jednym  
z czynników, który powinien być brany pod uwagę przy podejmowa
niu racjonalnej decyzji dotyczącej doboru klasy dokładności wykonania 
uzębienia kół.

3. Zmianie obciążenia statycznego towarzyszy zmiana prędkości rezonan
sowej przekładni (rys.4.3.2.5). Wzrost obciążenia powoduje równocze
sne przemieszczanie się prędkości rezonansowej w kierunku większych 
wartości, przy czym zależność ta nie jest liniowa. Gdy obciążenie wzra
sta, gradient przyrostu prędkości rezonansowej maleje bez względu na 
klasę dokładności wykonania kół, przy czym jest on różny dla róż
nych klas dokładności. Ze wzrostem klasy dokładności wykonania kół 
przyrost prędkości rezonansowej spowodowany zwiększaniem obciąże
nia maleje. Należy podkreślić, że przy ustalonym obciążeniu statycz
nym, w przypadku iuższej klasy dokładności wykonania, prędkość rezo
nansowa przekładni jest mniejsza niż przekładni wykonanej w wyższej 
klasie dokładności.
Przytoczone spostrzeżenia nasuwają wniosek, że przy wyznaczaniu 
prędkości rezonansowej przekładni, w otoczeniu której praca jest nie 
wskazana, trzeba brać pod uwagę — oprócz parametrów dotychczas 
uwzględnianych — również klasę dokładności wykonania uzębienia 
oraz statyczne obciążenie kół.

4. Ze wzrostem kąta pochylenia linii wzdłużnej zęba (wzrasta poskokowy 
wskaźnik przyporu) nadwyżka dynamiczna maleje w sposób znaczący, 
przy czym jej spadek nie jest monotoniczny (rys.4.3.3.3). Przy określo
nych wartościach tego kąta nadwyżka dynamiczna osiąga lokalne mi
nima. Minima te występują, gdy suma wskaźników przyporu czołowego
1 poskokowego przyjmuje wartości całkowite (2 lub 3) — wówczas war
tość nadwyżki, w odniesieniu do wartości sąsiednich (wyznaczonych
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dla kół o mniejszym i większym kącie /3m), spada o 15 4  30% . Należy 
także zwrócić uwagę na to, że wartość poskokowego wskaźnika przy
poru zależy nie tylko od kąta pochylenia linii wzdłużnej zęba, ale mię
dzy innymi również od śladu współpracy zębów, a ten z kolei zależy od 
klasy dokładności wykonania uzębienia, odchyłek montażowych oraz 
od obciążenia. Dlatego przy ustalaniu wartości tego wskaźnika należy 
skrupulatnie uwzględniać wszystkie czynniki mające wpływ na jego 
wielkość.

5. W przekładniach ogólnego przeznaczenia luz międzyzębny nie ma prak
tycznego wpływu na stan dynamiczny kół stożkowych, gdy:
— przy jego zmniejszaniu nie przekroczy on pewnej wartości granicz

nej,
— w przypadku jego zwiększania nie występuje znacząca zmiana dłu

gości odcinka przyporu (rys.4.3.4.2 i 4.3.4.3).
Gdy wielkość luzu ulega zmianie w kierunku wartości mniejszych od 
granicznej, wówczas znaczący wzrost międzyzębnej siły dynamicznej 
ma miejsce, gdy przekładnia pracuje w obszarze rezonansowym. W 
obszarach spokojnej pracy przekładni wzrost ten jest znacznie mniej
szy. Natomiast gdy luz, począwszy od wartości granicznej, rośnie, jego 
wpływ na dynamikę przekładni jest słabo zauważalny. Należy podkre
ślić, że w badanych przypadkacn wartość luzu nazwana graniczną to 
wartość bardzo mała, praktycznie nie stosowana (około 3 razy mniej
sza od wartości zalecanych przez normę).
Wyniki otrzymane z badań eksperymentalnych i modelowych pozwa
lają na wnioskowanie, że nie jest konieczne — ze względu na dyna
mikę — ścisłe przestrzeganie określonych przez normy i literaturę tech
niczną zaleceń dotyczących luzu międzyzębnego. Wydaje się, że jest to 
spostrzeżenie ważne nie tylko ze względu na możliwość uproszczenia 
czynności podejmowanych podczas montażu przekładni, ale również 
ze względu na ewentualność polepszenia efektów związanych ze sma
rowaniem przekładni. Świadczą o tym wyniki badań przedstawione 
w pracach [64, 65], gdzie wykazano, że zwiększenie luzu międzyzęb
nego powoduje znaczny spadek temperatury pracy przekładni, a tym  
samym ulegają polepszeniu właściwości smarne oleju, co wpływa ko
rzystnie (patrz p.4.8 -j- 4.10) na stan dynamiczny przekładni.
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6 . Wzrost luzu międzyzębnego sprawia, że prędkość rezonansowa prze
kładni ulega zmianie (rys.4.3.4.4). Przemieszcza się ona w kierunku 
mniejszych wartości, aczkolwiek zmiany te są, niewielkie.

7. Własności dynamiczne przekładni stożkowych o zębach krzywolinio
wych (Gleason, Klingelnberg, Oerlikon) w dużym stopniu zależą od 
wartości odchyłek montażowych kół. W miarę wzrastania tych odchy
łek —  wprowadzano je przed przystąpieniem do pomiarów — współ
praca kół ulega pogorszeniu, objawem czego jest niekorzystna zmiana 
śl lu dolegania zębów i co za tym idzie — rosną międzyzębne siły 
dynamiczne (rys.4.3.5.3 -r 4.3.5.6 ). W wyniku przeprowadzonych ba
dań stwierdzono, że każdej odchyłce montażowej bez względu na jej 
rodzaj i wielkość można przypisać taki sam wpływ na obciążenie dy
namiczne przekładni, jeżeli tylko zmiany śladu współpracy zębów spo
wodowane wprowadzeniem tych odchyłek są porównywalne. W odnie
sieniu do ostatniego stwierdzenia istnieje pewien wyjątek, który ma 
miejsce w przypadku kół o zębach nacinanych metodą Gleason: do
tyczy to odchyłki położenia kół w kierunku ich osi obrotu (osiowe 
przesunięcie wieńca). W tym przypadku wzrost tej odchyłki o pewną 
wartość, mimo że zmiana śladu współpracy zębów jest taka sama jak 
przy określonym wzroście innych odchyłek, powoduje większy niż one 
wzrost międzyzębnej siły dynamicznej. Stąd można wnioskować, że 
koła o zębach nacinanych metodą Gleason są bardziej wrażliwe na 
zmianę śladu dolegania zębów spowodowaną przesunięciem osiowym 
wieńca zębatego niż koła o zębach nacinanych metodą Klingelnberg 
lub Oerlikon.
Przemieszczanie się śladu współpracy kół w kierunku mniejszej pod
stawy stożka powoduje większy wzrost nadwyżek dynamicznych, niż 
gdy przemieszcza się on w kierunku większej podstawy.
Przytoczone spostrzeżenia i uwagi pozwalają wnioskować, że chcąc 
uwzględnić wpływ odchyłek montażowych na stan dynamiczny prze
kładni stożkowej nie należy kierować się ich wartością bezwzględną, 
lecz należy przede wszystkim brać pod uwagę zmianę — spowodowaną 
występowaniem tych odchyłek — wymiarów śladu dolegania zębów 
w odniesieniu do przekładni pozbawionych tych odchyłek i jego usytu
owanie na powierzchniach współpracujących zębów. W tym przypadku 
trzeba mieć na uwadze, że odchyłka montażowa o tej samej wartości 
i tego samego rodzaju może, w zależności od wielkości geometrycz-
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nych kół i ich usytuowania w skrzyni przekładniowej, powodować inne 
zmiany śladu dolegania zębów.

8 . Z punktu widzenia stanu dynamicznego przekładni stożkowej sposo
bem smarowania bardziej efektywnym od zanurzeniowego jest sma
rowanie poprzez natrysk oleju od strony wejścia zębów w zazębienie. 
W przypadku spokojnej pracy przekładni, gdy zęby kół smarowane są 
zanurzeniowo, to międzyzębna siła dynamiczna w zależności od pręd
kości obwodowej kół jest o 7 -f 15% większa w porównaniu z siłą działa
jącą na zęby przy smarowaniu natryskowym (rys.4.3.6.1). Natomiast, 
gdy przekładnia pracuje w obszarze głównego rezonansu, różnice te są 
znacznie większe — wynoszą one 25 -r 30%. Przy małej prędkości 
obwodowej kół wpływ sposobu smarowania na obciążenie dynamiczne 
przekładni jest nieznaczny. W tym przypadku przy doborze sposobu 
smarowania należy brać pod uwagę inne względy niż stan dynamiczny 
przekładni, np. rachunek ekonomiczny.

9. W wyniku przeprowadzonych badań stwierdzono, że dodatkowe sma
rowanie kół poprzez natrysk oleju od strony wyjścia zębów z zazębienia 
przy jednoczesnym ich smarowaniu od strony wejścia w zazębienie, jak 
również zwiększenie głębokości zanurzenia wieńca zębatego w oleju —  
w przypadku smarowania zanurzeniowego — nie powodują zmniejsze
nia międzyzębnej siły dynamicznej. Spostrzeżenia te pozwalają wnio
skować, że strata energii drgań spowodowana smarowaniem przekładni 
zachodzi głównie w warstewce oleju znajdującej się między powierzch
niami współpracujących ze sobą zębów.

10. Wpływ smarowania przekładni na międzyzębne obciążenie dynamiczne 
zależy od prędkości obwodowej kół i statycznego obciążenia jednost
kowego (rys.4.3.6.1 i 4.3.6.3). Ze wzrostem prędkości obwodowej kół 
wpływ smarowania na obciążenie dynamiczne przekładni również ro
śnie bez względu na sposób smarowania1, powodując spadek wartości 
tego obciążenia. Wpływ ten jest większy w przypadku smarowania 
natryskowego. Zarówno przy smarowaniu zanurzeniowym, jak i na
tryskowym spadek obciążenia dynamicznego spowodowany wzrostem  
prędkości obwodowej kół ograniczony jest asymptotą, której położenie 
zależy od obciążenia i sposobu smarowania.

P rz e k ła d n ie  sm arow ano poprzez zanurzenie kół w oleju i n a trysk  oleju od strony  wej 
ścia zębów w zazębienie.
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Ze wzrostem statycznego obciążenia jednostkowego wpływ smarowania 
na dynamikę przekładni maleje. Dotyczy to zarówno smarowania za
nurzeniowego, jak i natryskowego. W niniejszej pracy podano (str.108) 
empiryczną zależność określającą wpływ smarowania na obciążenie dy
namiczne badanych przekładni w funkcji wymienionych wyżej parame
trów.

11. W pływ smarowania na obciążenie dynamiczne kół przekładni stoż
kowej zależy, oprócz wymienionych już czynników, od rodzaju oraz 
temperatury pracy oleju, które determinują jego lepkość. Wzrostowi 
lepkości oleju towarzyszy spadek nadwyżki dynamicznej (rys.4.3.8.3). 
Gradient tego spadku zależy od lepkości roboczej oleju i prędkości ob
wodowej kół. Zmiana lepkości oleju przyczynia się również do nieznacz
nej zmiany prędkości rezonansowej przekładni (rys.4.3.8.1 i 4.3.8.2).

12. Zanieczyszczenie oleju pyłem węglowym, bez względu na jego granu
lację i udział popiołu, nie ma wpływu na stan dynamiczny przekładni, 
gdy jego stężenie wagowe w oleju jest nieznaczne (do 1,3%). Gdy stę
żenie wagowe pyłu węglowego w oleju rośnie, wówczas, poczynając od 
2% tego stężenia (badania przeprowadzano przy maksymalnym 5,1% 
stężeniu), wartość międzyzębnej siły dynamicznej spada — również 
bez względu na granulację i ilość popiołu — lecz spadek ten ma miej
sce tylko wtedy, gdy przekładnia pracuje w obszarze rezonansowym, 
aczkolwiek spadek ten jest niewielki. Należy wspomnieć, że uwagi do
tyczące zanieczyszczeń oleju pyłem węglowym pozostają słuszne także 
w odniesieniu do zanieczyszczeń mieszaniną pyłu węglowego z pyłem  
łupka twardego.
W przypadku smarowania przekładni olejem zanieczyszczonym pyłem 
kamiennym o granulacji 0,1 4- 0,2 mm wpływ tego zanieczyszczenia 
na dynamikę przekładni jest niezauważalny, gdy jego stężenie wagowe 
w oleju wynosi 1%. Gdy zawartość tego zanieczyszczenia w oleju ro
śnie, międzyzębne siły dynamiczne również nieco wzrastają, szczegól
nie w obszarze rezonansowym, lecz wzrost ten jest nieznaczny. 
Przytoczone spostrzeżenia i uwagi pozwalają wnioskować, że nieznacz
na ilość pyłu węglowego i kamiennego przedostająca się do wnętrza 
przekładni nie ma bezpośredniego wpływu na jej stan dynamiczny. 
Trzeba jednak pamiętać, że cząsteczki urabianych skał znajdujące się 
w oleju mogą mieć istotny wpływ na zużywanie się zębów, a tym sa
mym pośredni wpływ na stan dynamiczny przekładni.
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13. Zmianie sztywności korpusów kół stożkowych towarzyszy zmiana war
tości międzyzębnej siły dynamicznej oraz zmiana prędkości rezonan
sowej przekładni (rys.4.3.10.2 i 6 .1.4.1). Wpływ sztywności korpusów 
kół na wartość obciążenia dynamicznego najbardziej uwidacznia się, 
gdy przekładnia pracuje w obszarze głównego rezonansu. Wzrost sprę
żystości korpusów kół stożkowych powoduje spadek międzyzębnych sił 
dynamicznych i przemieszczanie się prędkości rezonansowej w kierunku 
mniejszych wartości. Dlatego w procesie projektowania przekładni zę
batej stożkowej sztywności tej trzeba przypisać odpowiednią wagę.

14. W przypadku przekładni stożkowych o zębach krzywoliniowych kształt 
zarysu ich linii wzdłużnej — co zazwyczaj wiąże się z metodą nacinania 
uzębienia — nie ma znaczącego wpływu na obciążenie dynamiczne 
przekładni.

15. Własności dynamiczne przekładni stożkowej zależą w dużym stopniu 
od charakterystyki sprężystej zazębienia. Gdy podczas pracy prze
kładni sumaryczna sztywność zębów będących w zazębieniu ulega zmia
nie, wówczas wejście nowej pary zębów w zazębienie — co powoduje 
zmianę tej sztywności — wyraźnie akcentowane jest wzrostem siły dy
namicznej. Wzrost ten zależy między innymi od stosunku maksymalnej 
sztywności zazębienia do minimalnej (rys.6 .1.3.2). Dlatego już w pro
cesie projektowania należy tak dobierać parametry geometryczne prze
kładni, aby wartość liczbowa tego stosunku była najmniejsza.

16. W obszarze głównego rezonansu i jego podharmonicznych (1 /4 , 1/3  
i 1 / 2 ) na wartość międzyzębnej siły dynamicznej znaczący wpływ mają 
siły oporu powstałe w wyniku tłumienia drgań mechanicznych w za
zębieniu. Np. międzyzębna siła dynamiczna występująca w obszarze 
głównego rezonansu przy współczynniku kvo =  1,2 Ns/m m  spada o po
łowę, gdy wartość tego współczynnika wynosi 3,5 Ns/m m  (rys.6 .1.5.1). 
Zasługujące na uwagę jest również to, że przy mniejszych wartościach 
współczynnika tłumienia (np. 1,2 Ns/mm) występują wyraźnie lo
kalne ekstrema współczynnika siły dynamicznej w pasmach 1 / 4  i 1 / 3  

głównego rezonansu. Natomiast przy większych wartościach kvo (np. 
7 Ns/m m ) w obszarze tych pasm występuje tylko jedno ekstremum.
W zakresach spokojnej pracy przekładni wpływ wartości współczyn
nika kvo na obciążenie dynamiczne przekładni jest nieznaczny.
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17. Przedstawiony w pracy model dynamiczny przekładni zębatej stożko
wej może być wykorzystany do doboru parametrów konstrukcyjnych 
przekładni stożkowych decydujących ojej własnościach dynamicznych.

Uzyskane z przeprowadzonych badań wyniki oraz sformułowane w opar
ciu o nie wnioski i uwagi końcowe pozwalają na stwierdzenie, że cel, jaki 
postawiono przed pracą, został osiągnięty, a wysunięte tezy pracy zostały 
uzasadnione.

P rzew id yw an e k ierunki dalszych  
badań

Jeżeli przyjmiemy, że „poznanie ludzkie jest istotnie abstrakcyjne, uj
muje tylko aspekty tego, co dane i nie jest  w stanie wyczerpać wszystkiego 
co jes t  obecne w tym co dane” [9], wówczas potrzeba prowadzenia ciągłych 
badań w każdej dziedzinie wydaje się być rzeczą oczywistą. Dlatego jest 
i będzie istnieć potrzeba kontynuowania prac — zarówno doświadczalnych, 
jak i teoretycznych — zadaniem których powinno być coraz głębsze pozna
nie wpływu różnych czynników i związków zachodzących między nimi na 
dynamikę przekładni zębatych.

Proces poznania jest więc w pewnym sensie procesem ciągłym, reali
zowanym etapami. Przy realizacji każdego etapu trzeba, a wręcz istnieje 
konieczność, liczyć się z tym, że będzie etap następny.

W ydaje się, że podejmowane badania z tego zakresu powinny zmierzać 
w kierunku:

• poznania czynników mających wpływ na rozproszenie energii drgań 
mechanicznych przekładni w różnych jej miejscach oraz poznanie zja
wisk towarzyszących temu rozproszeniu,

• ustalenia modelu tłumienia drgań mechanicznych przekładni,

• ustalenia charakterystyki sprężystej zazębienia dla kół stożkowych o zę
bach krzywoliniowych z uwzględnieniem ich cech geometrycznych oraz 
wpływu na tę charakterystykę warstewki oleju znajdującej się pomię
dzy powierzchniami współpracujących zębów,

• poznania wpływu kąta przyporu, liczby i modułu zębów, kierunku po
chylenia linii zęba, modyfikacji zarysu linii wzdłużnej zęba, zużycia 
zębów i korekcji zazębienia na procesy dynamiczne zachodzące w prze
kładni stożkowej.
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D y n a m ik a  przek ład n i zęb atych  
sto żk o w y ch  m aszyn  górn iczych

S treszczen ie

Przekładnie zębate są, najbardziej rozpowszechnione spośród przekładni 
mechanicznych stosowanych w układach napędowych maszyn. Stąd duże 
znaczenie ma ich trwałość i niezawodność pracy. Rozwój nowoczesnych ma
szyn i urządzeń spowodował rozszerzenie wymagań stawianych tym prze
kładniom. Jednak nie zawsze wymagania te urzeczywistniają się w praktyce. 
Dlatego w pracy wskazano na ciągle istniejącą potrzebę prowadzenia badań 
mających na celu polepszenie dobroci przekładni zębatych.

W pracy zwrócono szczególną uwagę na przekładnie zębate pracujące 
w układach napędowych maszyn górniczych. Zainteresowanie się tymi prze
kładniami podyktowane było tym, że zebrane informacje o awaryjności ma
szyn stosowanych w przemyśle górniczym wykazały, iż przekładnie zębate 
ulegają najczęściej uszkodzeniom (awariom), co narusza stan zdatności do 
pracy całego zespołu napędowego maszyny. W jednym z początkowych roz
działów pracy szczegółowo przedstawiono zebrane materiały o tych uszko
dzeniach. Informacje zawarte w tych materiałach dowodzą, że najbardziej 
zawodnym podzespołem przekładni stosowanych w górnictwie jest stopień 
stożkowy.

Niezadowalający stan wiedzy z zakresu dynamiki przekładni zębatych 
stożkowych, co podkreślono w drugim rozdziale pracy, jak i problemy zwią
zane z ich eksploatacją skłoniły do podjęcia badań mających na celu określe
nie wpływu wybranych parametrów konstrukcyjnych i technologicznych oraz
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warunków eksploatacyjnych na jej stan dynamiczny, a tym samym na ob
ciążenie całkowite. Przeprowadzone badania, których wyniki przedstawiono 
w niniejszej pracy, dostarczyły wielu nowych informacji o wpływie tych pa
rametrów na przebieg zjawisk dynamicznych zachodzących w przekładniach 
stożkowych. Niektóre z nich można odnieść również do przekładni walco
wych. Podjęte badania realizowano na drodze eksperymentalnej i teoretycz
nej.

Badania eksperymentalne przeprowadzano na specjalnie do tego celu 
zbudowanym stanowisku badawczym pracującym w układzie mocy zamknię
tej. Badaniom tym przepisano pierwszorzędne znaczenie. Natomiast bada
nia teoretyczne, obejmujące w porównaniu z badaniami eksperymentalnymi 
mniejszy zakres tematyczny, realizowano na zbudowanym przez autora mo
delu dynamicznym przekładni zębatej stożkowej.

Przy ustalaniu tematyki badawczej wzięto między innymi pod uwagę spe
cyficzne warunki pracy przekładni panujące pod ziemią podczas urabiania 
i transportu węgla kamiennego, które mogą mieć wpływ na stan dynamiczny 
przekładni. Do warunków tych zaliczono:

-  podwyższoną temperaturę otoczenia,

-  częsty rozruch i występowanie chwilowych przeciążeń, co kwalifikuje 
przekładnię do obiektów silnie obciążonych oraz powoduje znaczne wa
hania temperatury jej pracy,

-  duże stężenie pyłu w otoczeniu pracujących maszyn, a stąd możli
wość, w wyniku wahań temperatury przekładni, przedostawania się 
zanieczyszczeń do jej wnętrza,

-  niekorzystne nachylenie przekładni, co może być przyczyną nieprawi
dłowego smarowania kół.

W szczególności, opierając się na wynikach badań eksperymentalnych, 
określono, jaki wpływ na zjawiska dynamiczne zachodzące w przekładniach 
stożkowych o zębach krzywoliniowych mają następujące czynniki: prędkość 
obwodowa kół zębatych, obciążenie statyczne zazębienia, kąt pochylenia linii 
zęba, luz międzyzębny, odchyłki montażowe, sposób realizacji smarowania, 
obecność warstwy oleju powstałej w wyniku smarowania między powierzch
niami współpracujących zębów, rodzaj oraz temperatura pracy oleju, za
nieczyszczenie oleju, metoda nacinania zębów, klasa dokładności wykonania 
zazębienia oraz sztywność korpusów kół. Badaniami objęto koła stożkowe
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0 zębach krzywoliniowych, które nacinano najczęściej stosowanymi meto
dami, mianowicie: Gleason, Klingelnberg i Oarlikon.

Wykorzystując zasób istniejącej już wiedzy z zakresu dynamiki prze
kładni zębatych oraz wiedzę uzyskaną w wyniku przeprowadzonych badań 
eksperymentalnych, podjęto próbę budowy dyskretnego modelu dynamicz
nego przekładni zębatej stożkowej. Zaproponowany model posiada dziesięć 
stopni swobody. Ruch drgający pary kół zębatych oraz innych elementów 
przekładni opisano niejednorodnym liniowym układem równań różniczko
wych, które rozwiązywano metodą numeryczną na komputerach IBM -  
-  PC /386 i 486. Na zaproponowanym modelu symulowano pracę przekładni
1 badano wpływ niektórych parametrów na jej dynamikę, mianowicie: pręd
kości obwodowej kół, sztywności zębów, sztywności tarcz kół, luzu między- 
zębnego i tłumienia drgań mechanicznych kół.

Wyniki uzyskane z badań modelowych zostały zweryfikowane przez po
równanie ich z rezultatami badań eksperymentalnych. W oparciu o uzyskane 
wyniki stwierdzono, że przyjęty model może służyć do analizy procesów dy
namicznych zachodzących w przekładniach stożkowych o zębach prostych, 
skośnych i krzywoliniowych.

Pracę zakończono wskazaniem kierunków dalszych badań, których wy
niki powinny stanowić dalszy krok do urzeczywistnienia głównego celu, tzn. 
do opracowania metody umożliwiającej budowę takich przekładni, aby 
w określonych warunkach pracy ich obciążenie było zbliżone do wartości 
nominalnej.

T h e D yn am ics o f th e  B ev el G ears  
o f th e  M ining M ach in es

Su m m ary

Bevel gears are the mechanical gears that are most commonly used in 
the power transmission system of mechanical equipment. That is why their 
durability and reliability is very important. The developement of modern 
machines and technologies has made the requirements for these gears become 
more rigid. However, these requirements are not always fulfiled in practice. 
That is why this work gives special prominence to the need of research which 
aim is to increase the goodness of gears.

In this work the gears working in the mining machines drives systems 
are given prominence. It is mainly due to the fact that the gathered in
formation coming from the service points and from the mining equipment 
departments reports show, that the bevel gears are the most likely to break 
down. This seriously impinges the ability to work of the whole drive system  
of the machine. One of the first chapters of the work presents the gathered 
materials about the failure frequency of bevel gears that are used in mining 
industry. The contents of this chapter lead to the conclusion that one of the 
most important subsystems of these gears is the cone ratio.

The inadequate knowledge about the dynamics of bevel gears and about 
the operating problems have led to the decision of taking up the research, 
which aim was to state the inluence of various factors over the dynamic 
status, and, thus, over the total load of these gears. The research, which fin
dings are presented in this work, brought some new information concerning
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the influence of these parameters over the dynamic phenomena taking place 
in the gears. Some of the findings can prove important also as far as the 
cylindrical gears go. The research was conducted on both experimental and 
theoretical paths.

The experimental research was conducted on a working stand that was 
constructed especially for this purpose. This stand was working within the 
closed power system. This kind of research was given priority in the work. 
The theoretical research, which covered a smaller scope of topics, was con
ducted on a dynamic model built by the author.

When deciding upon the subjects examined the specific working condi
tions that exist underground during the mining and the transportation of 
hard coal have been taken into account. The conditions mentioned were:

— the increased temperature,

— frequent startings together with instantaneous overloadings which make 
the gear an overloaded object and which creates the fluctuations of 
temperature,

—  the high dust concentration in the neighbourhood of the working ma
chines and thus the possibility of impurities entering into the gears,

— the possibility of the wrong positioning of the gear, which makes the 
proper lubrication impossible.

In particular, according to the findings, the influence of factors as: the pe
ripheral speed of wheels, the static load of meshing, the angle of inclination 
of the tooth’s line, the pitch play the assembly errors, the way of lubrication 
realisation, the presence of the oil film that was created by the lubrication 
among the surface of cooperating teeth, the kind and the temperature of 
oil, the oil impurities, the method of teeth cutting, the class of precision in 
cutting the meshing, the wheels plates rigidity, the mass moment of iner
tia and the mass of wheels over the dynamic phenomena in the bevel gears 
was stated. The gears examined were the bevel gears with curvilinear teeth, 
cut according to the most commonly used methods, i.e. the Gleason, the 
Klingelnberg and the Oerlikon methods.

Using the hitherto gathered knowledge together with the knowledge 
acquired as the result of the experimental research, in the theoretical part 
of the work the attempt of constructing a discrete dynamic model of bevel
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gears was made. This was a model with ten degrees of freedom. The vibra
tion movement of the toothed wheels as well as some other elements of the 
gear were described by the heterogeneous linear system of differential equa
tions, which was solved by the numerical method on the IBM PC /386 and 
486 computers. On the model the symulation of the gears work was done 
and the influence of some chosen factors, like the peripheral speed of wheels, 
the rigidity of wheels, the rigidity of the wheels plates, the mass moment 
of inertia, the damping of the mechanical vibration of wheels over the gear 
dynamics was examined.

The findings of the experimental research were then confronted with the 
findings of the research conducted on the model. This model can serve the 
purpose of analysis of the dynamic processes that take place in the bevel 
gears of straight, skew and curvilinear teeth.

The work finishes by indicating the further research directions, the 
results of which should make it possible to achieve the main objective, i.e. 
to work out such a method of constructing the gears that, in the given 
working conditions, their load would be similar to the nominal value.



Динамика конических зубчатых 
передач горных машин

Резюме

Зубчатые передачи - это самые распространенные механические 
передачи, применяемые в приводных системах машин, поэтому 
такое большое значение имеет их прочность и надежность. Разви
тие современных машин и устройств вызвало разширение требова
ний, предъявляемых этим передачам.

В работе обвращено особенное внимание на зубчатые передачи 
работающие в приводных системах горных машин. Из анализа 
собранных материалов об аварийности зубчатых передач, работаю
щих в горной промышленности вытекает, что одним из самых не
надежных подузлов этих передач является коническая ступень.

Неудовлетворяющий уровень знаний в области динамики 
конических зубчатых передач, а также проблемы, связанные с их 
эксплуатацией, заставили начать исследования, целью которых 
является определение влияния избранных параметров на динами
ческое состояние передачи, и тем самым, на их полную нагрузку. 
Эти исследования дали ряд новых информаций о влиянии этих 
параметров на ход динамических явлений, происходящих в кони
ческих передачах. Некоторые из них могут быть отнесены также 
к цилиндрическим передачам. Эти исследования велись теоретиче
ским и экспериментальным путем.

Экспериментальные исследования велись на специально для 
этой цели построенном стенде, работающем в системе замкнутой 
мощности. В настоящей работе этим испытаниям приписывается 
первостепенное значение. Теоретические исследования, охваты
вающие меньшую тематику по сравнению с экспериментальными 
исследованиями, велись на построенной автором динамической 
модели конической зубчатой передачи.
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В исследовательской тематике, в частности, было учтено влия
ние специфических условий, господствующих под землей во время 
выемки и транспорта угля, на ход динамических явлений. К этим 
условиям относятся:

- повышенная температура,
- очень часто повторяющийся запуск и временные перегрузки 

квалифицируют передачи к объектам сильно нагруженным, 
что может быть причиной непостоянства температуры работы,

- высокая концентрация пыли вокруг работающих машин 
и вытекающая отсюда возможность проникновения загрязне
ний во внутренюю часть передачи,

- возможность неблагоприятного положения передачи, наклон 
к горизонтали, что может нарушить смазку колес.

Опираясь на результатах экспериментальных исследований, 
показано, какое влияние имеют определенные конструктивные 
и технологические параметры, а также эксплуатационные условия 
на ход динамических я] ний в конических зубчатых передачах. 
В частности, на основании полученных результатов установлено, 
какое влияние имеют следующие факторы: окружная скорость 
зубчатых колес, статическая нагрузка зацепления, угол наклона 
линии зуба, зазор между зубьями, монтажные погрешности колес, 
способ смазки, наличие слоя масла между плоскостями соприкаса
ющихся зубьев, образующегося в результате смазки, вид и темпера
тура работы масла, загрязнения масла, метод нарезания зубьев, 
класс точности выполнения зацепления, жёсткость дисков колес. 
Исследования охватывали конические колеса с криволинейными 
зубьями, которые нарезались чаше всего применяющимися метода
ми, а именно: Gleason, Klingelnberg и Oerlikon.

Используя уже имеющиеся знания, а также знания, полученные 
в результате проведенных экспериментальных исследований, 
в главе посвященной теоретическим исследованиям, сделана 
попытка построения дискретной динамической модели конической 
зубчатой передачи. Это модель с десятью степенями свободы. 
Колебательное движение пары зубчатых колес, а также других 
элементов передачи описано неоднородной линейной системой 
дифференциальных уравнений, которые решались численным мето
дом на компьютерах IBM-PC/386 и IBM-PC/486. На предложенной 
модели симулировалась работа передачи и исследовалось влияние 
избранных параметров на ее динамику, а именно: окружной
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скорости колес, жёсткости зубьев, жёсткости дисков колес, демпфи
рования механических колебаний колес, зазора между зубъями.

При сопоставлении результатов, полученных эксперимен
тальным путем и результатов исследований на моделях было 
установлено, что реакция модели на изменение выше указаных 
параметров близка реакции действительного объекта. Принятая 
модель может быть использована для анализа динамических 
процессов, происходящих в конических передачах с прямыми, 
косыми и криволинейными зубьями.

В конце работы указываются направления дальнейших иссле
дований, результаты которых должны быть еще одним шагом 
к осуществлению главной цели, т.е., к созданию такой передачи, 
в которой её нагрузка в данных условиях будет близка номиналь
ной величине.
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