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Влияние исходных данных

на свойства самотормозящихся

передач

Г.А. Тимофеев

Многие самотормозящиеся механизмы, в том числе цилиндрические

самотормозящиеся передачи (ЦСП), способны работать с высоким КПД

прямого хода. Использование таких передач в приводах машин позволяет

расширить их конструктивно-компоновочные возможности, снизить

габариты и массу за счет уменьшения (или исключения) тормозов.

В данном исследовании оценено влияние угла профиля ЦСП на величину

сил в зацеплении и реакций в тяговом режиме и режиме оттормажива-

ния, на изменение приведенных радиусов кривизны и скорости скольжения

профилей, а также диапазона изменения коэффициентов трения сколь-

жения в зацеплении зубьев на параметры и свойства обычных и инверс-

ных ЦСП.

Результаты исследования расширяют знания о ЦСП и помогут разра-

ботчикам новой техники использовать их при проектировании новых са-

мотормозящихся приводов.

Ключевые слова: цилиндрические самотормозящиеся зубчатые пе-

редачи, силы в зацеплении, тяговый режим, режим оттормаживания,

скорость скольжения, диапазон изменения коэффициента трения,

КПД прямого хода.

The effect of initial data

on the properties of a self-locking gear

G.A. Timofeev

Many self-locking mechanisms including cylindrical self-locking gears

(CSLG) are highly efficient when performing a forward stroke. The use of such

gears in machine drives makes it possible to improve their design and

arrangement and reduce the size and weight by reducing or eliminating the

brakes. This study evaluates the influence of the angle of the CSLG profile on the

forces in gears and the reactions in the traction and brake release modes, on the

change of reduced radii of curvature and the sliding velocity of profiles as well as

the influence of the sliding friction coefficient range in engaged teeth on the

parameters and properties of conventional and reverse CSLGs. The results of

this study improve the knowledge of the CSLGs and will allow the developers of

new equipment to use them in the design of new self-locking drives.

Keywords: cylindrical self-locking gear, forces in gears, traction mode,
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Для приводов многих машин (особенно

подъемно-транспортных) и приборов са-

мого различного назначения требуется автома-

тическое торможение после выключения дви-

гателя. Наиболее простой, надежный и ком-

пактный привод можно получить, применяя

самотормозящиеся передачи, которые наряду

с функцией преобразования движения во вре-

мя прямого хода, при выключенном двигателе

выполняют функции тормозного устройства,

исключая возможность обратного хода под воз-

действием нагрузки [1—16].

Проанализируем влияние угла профиля ис-

ходного контура на величину реакции в зацеп-

лении и ее составляющих, а также на характери-

стики потерь. Для этого рассмотрим цилиндри-

ческую передачу заполюсного зацепления, рас-

считанную в варианте 101 по следующим ис-

ходным данным [14, 17]: рх =10 мм; z1 = 1; z2 =

= 5; fmin = 0,095; fmax = 0,2; ψ = 0,05. Угол про-

филя изменялся в диапазоне 5...50°, внешний

момент, приведенный к валу колеса, М2 = 10 Н⋅м.

Зависимость реакции в зацеплении и ее со-

ставляющих от угла профиля при постоянном

модуле колес показана на рис. 1.

Нормальная реакция и ее составляющие для

тягового режима прямого хода определяются

по формуле

( )[ ]
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r r f rb y w ty b

=
+

+ - °
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1 1 12 2 2cosβ αsign tg
.

Через величину нормальной составляющей

можно выразить и величину полной реакции

F F F12 21= = :

( )F N f= +°
12

2

1. (1)

Проекции A A A12 21= = нормальных состав-

ляющих реакции на ось вращения рассчитыва-

ют по формуле

A N b= sinβ . (2)

Проекции F F Ft t t12 21= = реакцией F12 = F21 =

= F на торцовую плоскость:

( )F N ft = +°
12

2cos β. (3)

Окружные V ij и радиальные Rij составляю-

щие торцовых проекций:

V N b ty12 1= +[cos cosβ α

( )+ - °sign r r fy ty1 1 12 1ω αsin ]; (4)

V N b ty21 2= +[cos cosβ α

( )+ - °sign r r fy ty1 1 12 2ω αsin ]; (5)

R N b ty12 1= -[cos cosβ α

( )- - °sign r r fy ty1 1 12 1ω αsin ]; (6)

R N b ty21 2= -[cos cosβ α

( )- - °sign r r fy ty1 1 12 2ω αsin ]. (7)

Как следует из формул (4)—(7), значения ок-

ружных и радиальных составляющих зависят

не только от торцевого угла профиля колеса,
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Рис. 1. Зависимость нормальной N, осевой А

и торцовой F
t
проекций реакции и окружной V

и радиальной R составляющих торцовой проекции

от нормального угла профиля колеса α
ny2

при постоянном модуле:

а — тяговый режим прямого хода; б — режим
оттормаживания



но и от положения точки контакта на линии

зацепления, определяющих направление силы

трения.

Для режима оттормаживания нормальную

реакцию определяют по следующей формуле:

( )[ ]
N

M L

r r f rb y w ty b

=
-

- - °

2 2

1 1 12 2 2cosβ αsign tg
.

Полная реакция и ее осевые и торцевые про-

екции (1)—(3) в режиме оттормаживания со-

храняются, а окружные и радиальные состав-

ляющие изменяются:

( )V N r r fy ty12 1 1 12 1= - -°[ sinsign ω α

-cos cos ]β αb ty 1 ;

V N b ty21 2= -[cos cosβ α

( )- - °sign r r fy ty1 1 12 2ω αsin ];

R N b y12 1= +[cos sinβ α

( )+ - °sign r r fy ty1 1 12 1ω αsin ];

R N b ty21 2= +[cos sinβ α

( )+ - °sign r r fy ty1 1 12 2ω αsin ].

Радиусы основных окружностей рассчитыва-

ются по формулам

r
p

zb

x

b1 2 1 22, , tan=
π

β .

Углы наклона на основных окружностях

sin cos sinβ α βb = .

Торцовые углы профилей зубьев на контакт-

ных окружностях
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На рисунке 1 видно, что с увеличением уг-

лов профилей нормальные реакции и их осе-

вые составляющие уменьшаются, а торцовые

составляющие увеличиваются. При этом ок-

ружные составляющие торцовых проекций ме-

няются незначительно, а увеличение торцовых

проекций происходит в основном за счет ради-

альных составляющих.

По зависимости, представленной на рис. 1, а,

можно проследить характер изменения соот-

ношений между проекциями реакции в зацеплении

в тяговом режиме прямого хода при изменении

нормального угла профиля: при увеличении угла

растет разница между нормальной и осевой проек-

циями реакции, а также разница между торцовой

проекцией и ее окружной составляющей.

Такой же характер изменения проекций

и составляющих наблюдается и в режиме от-

тормаживания (рис. 1, б), однако абсолютные

значения всех составляющих, кроме окружной,

здесь существенно возрастают.

Проведенное аналогичное исследование

в отношении инверсных цилиндрических пе-

редач показало, что и в них изменение соотно-

шений проекций реакции в зацеплении при

увеличении нормального угла профиля колеса

носит тот же характер, что и на рис. 1, только

наибольшие значения проекции имеют уже не

в режиме оттормаживания, а в тяговом режиме

прямого хода.

Уменьшение величины нормальных реак-

ций при увеличении углов профилей не озна-

чает эквивалентного снижения контактных на-

пряжений, так как одновременно уменьшают-

ся и значения приведенных радиусов кривизны

сопряженных профилей. Интенсивность этого

уменьшения для цилиндрической передачи,

для которой рассчитывались составляющие ре-

акции, иллюстрирует рис. 2, а. Сопоставление

интенсивностей уменьшения нормальных ре-

акций и приведенных радиусов кривизны по-

казывает, что в целом при увеличении углов

профилей происходит уменьшение контактной

прочности, поскольку приведенный радиус

кривизны убывает быстрее, чем нормальная

реакция. На рисунке 2, б видно, что в режиме

оттормаживания изменение составляющих ре-

акции в зацеплении носит аналогичный тяго-

вому режиму характер.

Исследование зависимости от угла профиля

составляющих реакции в инверсном зацепле-

нии показало, что эти зависимости носят тот

же характер, что и в обычном зацеплении. Со-

храняется и значение кратности изменения со-

ставляющих реакции в режиме оттормажива-

ния по сравнению с тяговым режимом, только

в инверсных передачах эта кратность определя-

ет не увеличение реакции, а ее уменьшение.
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Приведенный радиус кривизны инверсного за-

цепления также уменьшается с ростом угла

профиля, но абсолютная величина радиуса ос-

тается все время больше, чем в обычном зацеп-

лении.

Наряду с определением составляющих реак-

ции при различных углах профиля исследова-

лась зависимость от этого угла основных пока-

зателей, характеризующих потери на трение:

скорости скольжения, КПД и коэффициента

оттормаживания. Кривые изменения скорости

скольжения для передач обычного и инверс-

ного зацепления приведены на рис. 2, б. На

рисунке видно, что для обычной цилиндриче-

ской передачи с увеличением угла профиля

скорость скольжения несколько повышается.

Это обусловлено тем, что при этом увеличива-

ется радиус контактной окружности шестерни.

Однако значение удельного скольжения оста-

ется неизменным, поскольку одновременно

в той же степени увеличивается скорость точки

контакта по профилю.

Следует отметить значительную разницу

в скоростях скольжения для обычных и ин-

версных передач (см. рис. 2, б). В инверсных

передачах скорость скольжения в 1,5–3 раза

выше при тех же частотах вращения колес

и одинаковых межосевых расстояниях.

КПД прямого хода и коэффициент оттор-

маживания в зависимости от угла профиля

практически не меняется, при постоянном

обобщенном коэффициенте трения эти ха-

рактеристики тоже сохраняют постоянные зна-

чения.

Таким образом, отрицательный эффект уве-

личения углов профиля проявляется в основ-

ном в повышении радиальных нагрузок на

опоры колес. Следовательно, оптимальные

значения углов профиля должны определяться

из расчета зубьев на прочность с учетом кон-

кретных параметров конструкций опор и их

способности воспринимать радиальные на-

грузки.

Для оценки влияния расчетного диапазона

изменения коэффициента трения на парамет-

ры и свойства цилиндрических передач рассчи-

таем ряд передач по одним и тем же исходным

данным, меняя только этот диапазон. Выберем

следующие исходные данные: осевой шаг px =

= 10 мм; число зубьев шестерни z1 = 1; число

зубьев колеса z2 = 5; угол профиля шестерни

αnc1 = 20°; минимальное значение коэффици-

ента трения скольжения fmin = 0,095. Отноше-

ние максимального расчетного значения ко-

эффициента трения fmax к минимальному fmin

будем менять от 1,2 до 5.

Первая характеристика, подлежащая иссле-

дованию — кратность k увеличения нормаль-

ной реакции в зацеплении и ее составляющих

при переходе от тягового режима к режиму от-

тормаживания. На представленных на рис. 3, а

зависимостях видно, что расширение расчет-

ного диапазона изменения коэффициента тре-

ния ведет к снижению кратности k. При этом

наиболее интенсивное снижение наблюдается
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Рис. 2. Зависимость приведенного радиуса кривизны
(а) и скорости скольжения (б) от нормального угла

профиля



в той части кривой, где максимальное значение

коэффициента трения fmax превышает мини-

мальное fmin не более, чем в 2,0–2,5 раза. Даль-

нейшее расширение расчетного диапазона не

приводит к существенному снижению кратно-

сти k.

На рисунке 3, б изображены характерные

для инверсных зацеплений зависимости

кратности уменьшения реакции при переходе

к режиму оттормаживания, а также влияние

фактических значений коэффициента трения

в зацеплении на кратность k: при увеличении

коэффициента трения растет и кратность.

Зависимость КПД прямого хода цилиндри-

ческих передач от расчетного диапазона трения

приведена на рис. 4, а. На рисунке видно, что

увеличение диапазона ведет к плавному умень-

шению КПД. Рисунок 4, а демонстрирует так-

же зависимость КПД от фактического

значения коэффициента трения: с ростом по-

следнего КПД постепенно уменьшается.

Зависимости коэффициента оттормажива-

ния цилиндрических передач от расчетного

диапазона трения и фактического значения ко-

эффициента трения показаны на рис. 5, а. На

рисунке видно, что увеличение диапазона ведет

к резкому уменьшению коэффициента оттор-

маживания, а также, что с ростом фактическо-

го значения коэффициента трения коэффици-

ент оттормаживания заметно увеличивается.

Аналогичное исследование, результаты ко-

торого приведены на рис. 4, б и 5, б, проведено
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Рис. 3. Зависимость кратности изменения реакции в зацеплении при переходе к режиму оттормаживания
от расчетного диапазона трения:

а — обычные передачи; б — инверсные передачи

Рис. 4. Зависимость КПД прямого хода от расчетного диапазона трения:

а — обычные передачи; б — инверсные передачи



для инверсных передач. Оказалось, что в этих

передачах при расширении расчетного диапа-

зона изменения коэффициента трения проис-

ходит не уменьшение, а рост КПД и коэффи-

циента оттормаживания. Однако увеличение

фактических значений коэффициента трения

и в этих передачах ведет к уменьшению КПД

и увеличению коэффициента оттормаживания,

причем более заметному, чем в обычных пере-

дачах.

Таким образом, в результате проведенного

исследования установлено, что для цилиндри-

ческих передач наиболее благоприятен тяго-

вый режим. Устойчивая работа этих передач

в режиме оттормаживания возможна лишь при

сравнительно широких расчетных диапазонах

изменения коэффициента трения и стабиль-

ном фактическом коэффициенте трения в за-

цеплении. Для инверсных передач, напротив,

режим оттормаживания наиболее благоприя-

тен. Отличительной особенностью инверсных

передач является меньшая стабильность КПД

при увеличении расчетного диапазона измене-

ния коэффициента трения и большая стабиль-

ность коэффициента оттормаживания.

В целом анализ влияния расчетного диапа-

зона изменения коэффициента трения на ха-

рактеристики цилиндрических передач пока-

зал, что к положительным факторам увеличе-

ния диапазона относятся: уменьшение

кратности изменения реакции в зацеплении

при переходе к режиму оттормаживания, повы-

шение стабильности значений КПД и коэффи-

циента оттормаживания, снижение значений

коэффициента оттормаживания в обычных пе-

редачах и повышение КПД прямого хода в ин-

версных. К отрицательным факторам увеличе-

ния диапазона относятся снижение КПД пря-

мого хода в обычных передачах и повышение

коэффициента оттормаживания в инверсных.

Результаты проведенного исследования по-

могут учитывать конкретные условия работы

передачи и ее назначение при выборе опти-

мального расчетного диапазона изменения ко-

эффициента трения.
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