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Streszczenie

Kota zebate jako podstawowe elementy wchodzace w sktad kazdej prze-
ktadni z¢batej, tworzacej uktad napedowy maszyny roboczej, czy dowol-
nego pojazdu samochodowego narazone sg przede wszystkim na napre-
zenia kontaktowe boku zeba i na naprezenia zginajace u podstawy zeba.
W pracy analizowane sg naprezenia kontaktowe, jakie wystepuja w war-
stwie wierzchniej boku zeba o zarysie ewolwentowym, podczas przeno-
szenia obciagzen eksploatacyjnych. Badaniom poddano przektadnie z¢bata
przetaczang pod obcigzeniem (przektadni¢ power shift), stosowanag
w uktadzie napedowym fadowarki kotowej, ktora sktada sie z 12 kot two-
rzacych 7 par zebatych, z 5 watkéw i z 3 sprzegiet umieszczonych na
wspolnych watkach z kotami zebatymi.

WPROWADZENIE

W kotach zebatych stosowanych w uktadach napedowych maszyn robo-
czych wystepuja podczas eksploatacji zmienne wartosci przenoszonych mo-
mentow obrotowych, generujacych tym samym zmienne wartosci naprezen
kontaktowych. Zmiennos¢ momentow obrotowych pochodzi od oporow jaz-
dy maszyny oraz od oporéw wynikajacych z wykonywanej pracy.

Jezeli maszyna robocza bedzie tadowarka kotowa wykonujaca prace
ziemne przy rownaniu terenu o zréznicowanej wigzkosci i prace zatadun-
kowe, to zakres zmiennosci momentu obrotowego bedzie stosunkowo
duzy. Odpowiednio wysokie wartosci momentu obrotowego skorelowane
sg z wysokimi wartosciami napre¢zen kontaktowych, pod wptywem kto-
rych zachodzi efekt zmeczeniowego zuzywania powierzchniowego war-
stwy wierzchniej w postaci pittingu. Minimalizacja naprezen kontakto-
wych moze by¢ prowadzona przez odpowiednie obliczenia parametréw
geometrycznych kot zebatych (modut, liczba zebdw, wspotczynnik ko-
rekcji, kat zarysu, kat pochylenia linii zgba, szerokos$¢ wienca) wyznacza-
jace w rezultacie parametry zazebienia.

Nalezy jednak pamigta¢ o tym, ze niektdre z wymienionych parame-
tréow wplywajacych na obnizenie naprezen kontaktowych powodujg row-
noczesnie wzrost naprezen zginajacych. W procesie obliczen optymaliza-
cyjnych problem ten rozwigzuje si¢ za pomocg odpowiednio sformuto-
wanych kryteriéw czastkowych oraz racjonalnie dobranych wspétczynni-
kow wagowych [L. 7]. W procesie obliczen kot zebatych z uzyciem au-
torskiego programu [L. 7] konstruktor posiada mozliwos¢ optymalizacji
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ich parametréw geometrycznych ze wzgledu na akceptowane minimum
naprezen kontaktowych.

PRZEDMIOT BADAN

Przedmiotem badan byta przektadnia zebata typu power shift, stosowana
w uktadzie napedowym tadowarki kotowej. Schemat kinematyczny prze-
ktadni przedstawiono na Rys. 1.
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Rys. 1. Schemat kinematyczny przektadni zebatej typu power shift
Fig. 1. Kinematic scheme of the toothed gear transmission of the type power shift

Znamienna cechg badanej przektadni jest to, ze wystepujace w niegj
kota zgbate sa w ciggtym zazebieniu, a przetaczanie biegow odbywa si¢
za pomocg specjalnych sprzegiet zespolonych z kotami zg¢batymi
i umieszczonych na wspélnym watku. Kompletny zespot dwaoch kot ze-
batych z; i z, i dwoch sprzegiet Sp i Sy z watkiem wejsciowym | przed-
stawiono na Rys. 2.

Naprezenia kontaktowe obliczano w biegunie zazebienia C kazdej
pary zebatej, wystepujacej w odpowiednim tancuchu kinematycznym na
kazdym biegu [L. 1, 2]. Stosowany w obliczeniach model Hertza w od-
powiednim odniesieniu do kot zebatych [L. 3, 4, 5, 6, 9, 10-13] przed-
stawiono na Rys. 3.
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Rys. 2. Kompletny zesp6t watka | w przekroju osiowym
Fig. 2. A complete team of shaft | in the axial section

Rys. 3. Model Hertza stosowany do két zebatych
Fig. 3. Model Hertza applied to gears teeth

Przyjete symbole pc1 i pcz na Rys. 3 0znaczaja promienie krzywizny
powierzchni ewolwentowej zeba kota napedzajacego (1) i kota napedza-
nego (2), w punkcie styku C, bedacym biegunem zazebienia. Punkt ten
jest miejscem charakterystycznym na wysokosci czynnej zeba, majacy
zerowa predkos¢ poslizgu wspotpracujacych ze soba powierzchni bocz-
nych zgbow kot zebatych.
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PARAMETRY GEOMETRYCZNE ZEBOW KOL ZEBATYCH
A NAPREZENIA KONTAKTOWE

Naprezenia kontaktowe obliczano z uwzglednieniem zmian nast¢puja-
cych parametrow charakteryzujacych kota zebate: modut — m, kat zarysu
— o, Wspdtczynnik przesunigcia zarysu — X, kat pochylenia linii zeba — 3,
szerokos¢ wienca zgbatego — b.

Ze zmiang tych parametréw wigza sie zmiany w charakterystyce zaze-
bienia wyznaczanej przez: czotowa liczbe przyporu — g,, poskokowa liczbg
przyporu — gp, catkowita liczbg przyporu — ¢, wspotczynnik nierowno-
miernego rozdziatu obciazenia na pary z¢bow w przyporze — Ky, Wspot-
czynnik nierownomiernego rozktadu obciazenia wzdtuz linii styku — Kyg.

W obliczeniach naprezen kontaktowych korzystano z programu kom-
puterowego [L. 7], w ktérym zawarte sag wzory [L. 1] uwzgledniajace wy-
mienione parametry kot zebatych. Program komputerowy umozliwia pro-
wadzenie obliczen jednorazowych bez optymalizacji oraz z optymalizacja.

Wykonano obliczenia w parach zg¢batych badanej przektadni z kota-
mi o zgbach prostych, jak tez z kotami o zg¢bach skosnych. W obydwu
przypadkach stosowano obciazenie na wale wejsciowym M = 2000 Nm
i predkos¢ obrotowa n = 1800 min™ jako parametry bedace w gérnym
zakresie widma obcigzen eksploatacyjnych uktadu napedowego tadowar-
ki kotowej. Wyniki obliczen naprezen kontaktowych bez optymalizacji
przedstawiono w Tabeli 1.

Wyznaczone napre¢zenia kontaktowe z zastosowaniem optymalizacji
parametrow charakteryzujacych kota zebate zamieszczono w Tabeli 2.

Tabela 1. Naprezenia kontaktowe przed optymalizacja
Table 1. Contact stress before optimization

Naprezenia kontaktowe o [MPa]
Para zebata p=0° B =25°

zebnik koto zebnik koto
71:Zs 1022 1003 991 967
Zs:Zg 1084 1066 1051 1037
Z10:Z12 1085 1062 1007 1007
Z5:27 1003 682 967 664
Z5:231 945 975 940 961
2524 1049 1049 1000 1000
Z3.Z5 991 1003 944 967
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Tabela 2. Naprezenia kontaktowe po optymalizacji
Table 2. Contact stress after optimization

Naprezenia kontaktowe o [MPa]
Para zebata B=0° B =25°

z¢bnik koto z¢bnik koto

71:Zs 994 976 877 863
Z6:Zg 1050 1040 918 911
Z10:Z12 1051 1007 861 861
7527 976 668 863 554
Zg:231 955 973 847 859
2524 1032 1032 907 907
Z3.Zs 987 976 870 863

Wystepujace w tabelach pary ze¢bate stanowig kompletny tancuch
kinematyczny rozpatrywanej przektadni. Zamieszczone w nich stowo
ze¢bnik odnosi sie do kota napedzajacego, a wiec beda tu kota: z3, z, z,
Zs, Zs, Z2, Z3. Natomiast stowo koto — do kota napedzanego, czyli w tym
przypadku do: zs, zg, 212, Z7, Z11, Z4, Zs.

Uzupetnienie obliczen optymalizacyjnych stanowig badania nume-
ryczne (badania wiasne, tu tylko zasygnalizowane) oparte na MES z wy-
korzystaniem systemu COSMOS-M w wersji 1.7 [L. 8]. Z wielu uzyska-
nych wynikow na Rys. 4 przedstawiono charakterystyke rozktadu pola
naprezen, obliczanych w biegunie zazebienia.

Rys. 4. Lokalny rozklad pola naprezen dla punktu przyporu w biegunie zazebienia
Fig. 4. Local distribution of the field of stresses for the point line of action pole engage

Zauwaza Sie tu, ze oprdcz naprezen kontaktowych zlokalizowanych
w otoczeniu punktu przyporu wystepuja takze naprezenia w pewnej obje-
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tosci materiatu dochodzacej do stopy zeba. Przy stopie zgba kota nape-
dzajacego z; powstajg napr¢zenia rozciggajace po stronie oznaczonej 1,
natomiast po stronie 2 napre¢zenia $ciskajace. Podobnie stopa z¢ba kota
napedzanego 2, po stronie 3 narazona jest na naprezenia rozciagajace, zas
po stronie 4 na naprezenia sciskajace.

PODSUMOWANIE

Whyniki obliczen naprezen kontaktowych (Tabela 1 i 2) we wszystkich
parach zebatych w przypadku zebdw prostych sa wyzsze anizeli w przy-
padku zebdw skosnych. Relacje takie odnosza si¢ do par zebatych nie-
poddawanych optymalizacji, jak réwniez do par z¢batych optymalizowa-
nych. Réznice w wartosciach liczbowych naprezen, jak wskazuje Tabe-
lali2,nie sg duze, gdyz zatozone wspdtczynniki wagowe odnoszace sie
do parametréw podlegajacych optymalizacji, a majacych wptyw na na-
prezenia kontaktowe, dajg im stosunkowo maty udziat w globalnym roz-
wigzaniu rozpatrywanej przektadni jako zadania optymalizacyjnego.
Zwiekszanie tych samych wspoétczynnikow wagowych sprawi, ze obli-
czane wartosci naprgzen kontaktowych beda mniejsze od zamieszczo-
nych w Tabeli 2.

Zamieszczone wyniki obliczen napr¢zen kontaktowych odnosza si¢
do konkretnej przektadni, ktorej schemat kinematyczny przedstawia
Rys. 1. Jednakze stosowany w tym przypadku program komputerowy,
posiada réwniez mozliwosci obliczeniowe i optymalizacyjne dowolnej
przektadni power shift, a takze przektadni klasycznej.

W przypadku szczeg6lnym wspdtpracy kot zebatych, kiedy punkt
przyporu znajduje si¢ w biegunie zazgbienia, mozna zauwazyc, ze istnie-
je symetria w rozktadzie naprezen kontaktowych zg¢ba napedzajacego z;
I zgha napedzanego z,, co przedstawia Rys. 4. Na rysunku tym wida¢
takze pole naprezen w objetosci materiatu z¢bow uktadajace sie na kie-
runku linii przyporu. Warto tez zauwazyé¢, ze w przypadku przyporu, Kie-
dy jest nim biegun zazgbienia, utrzymuje si¢ znaczna czg¢s¢ objetosci ma-
teriatu wolna od naprezen, a nalezaca do gtowy wspotpracujacych ze so-
ba zebdw.
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Summary

Gear wheels are the basic elements of each gear transmission, which
builds the power transmission system of a working machine or any
automotive vehicle. Gear wheels are exposed to the contact stress
acting on a tooth face and the bending stress at the base of the tooth.
This paper analyses the contact stress that occurs in the surface layer
of the side of the tooth with an involute tooth profile during operational
load transfer. Tests were conducted on the power shift toothed gear
that is used in the power transmission system of a wheeled loader.
The loader consists of 12 wheels comprising 7 toothed pairs, 5 shafts,
and 3 clutches mounted together with the gear wheels on the
common shafts.





