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前 言

    本标准是首次制定。

    本标准等同采用ISO 9085:2002《直齿轮和斜齿轮承载能力计算 工业齿轮应用))(英文版)。

    为便于使用，本标准做了下列编辑性修改。

    — 按照汉语习惯对一些编排格式进行了修改;

    — 用小数点“‘”代替作为小数的逗号“，”;

    — 删除了ISO 9085:2002的前言和引言。

    为与我国的承载能力计算标准名称协调一致，本标准名称改为《渐开线直齿和斜齿圆柱齿轮承载能

力计算方法 工业齿轮应用》。

    本标准的附录A、附录B为规范性附录，附录C、附录D为资料性附录。

    本标准由中国机械工业联合会提出。

    本标准由全国齿轮标准化技术委员会归口。

    本标准由郑州机械研究所负责起草。

    本标准主要起草人:王琦、张元国、杨星原、王长路、陈爱闽。
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渐开线直齿和斜齿圆柱齿轮承载能力

      计算方法 工业齿轮应用

1 范围

    本标准规定了工业用直齿轮和斜齿轮接触强度与弯曲强度校核计算方法。

    本标准中的计算公式并不适用于其他形式的轮齿损伤，如塑性变形、微点蚀、胶合、表层压溃、焊合

以及磨拭，也不能应用于预料不到的齿廓破坏的振动条件下。弯曲强度公式可应用于轮齿齿根圆角处
折断，而不能用在轮齿工作齿廓表面上的折断、齿轮齿圈的失效或齿坯辐板与轮毅的失效。本标准不适

用于以锻压或烧结为最终加工方法的轮齿，也不能应用于接触斑点很差的齿轮。

    本标准提供一种不同齿轮设计的对比方法，其目的不在于确保装配后传动齿轮系统的性能，也不是

针对一般工程界使用，而是为有经验的齿轮设计人员所使用，他基于类似设计的知识与对所讨论的这些

章节影响的了解，能为这些公式中的系数选择合理的数值。

    注:使用者对本标准的计算结果应当用经验进一步确认

2 规范性引用文件

    下列文件中的条款通过本标准中引用而成为本标准的条款，凡是注日期引用文件，其随后所有的修

改单(不包括勘误的内容)或修订版均不适用于本标准，然而，鼓励根据本标准达成协议的各方研究是否

可使用这些文件的摄新版本。凡是不注日期的引用文件，其最新版本适用于本标准。

    GB/T 1356-2001 通用机械和重型机械用圆柱齿轮 标准基本齿条齿廓(idt ISO 53:1998)

    GB/T 1357 通用机械和重型机械用圆柱齿轮 模数(ISO 54:1996,IDT)

    GB/T 3374-1992 齿轮基本术语(neq ISO/R 1122-1:1983)

    GB/T 8539-2000 齿轮材料及热处理质量检验的一般规定(eqv ISO 6336-5:1996)

    GB/T 10095.1-2001 渐开线圆柱齿轮 精度 第1部分:轮齿同侧齿面偏差的定义和允许值

(idt ISO 1328-1:1997)

    JB/T 8830-2001 高速渐开线圆柱齿轮和类似要求齿轮承载能力计算方法(idtISO 9084:1998)

    ISO 4287:1997 产品几何量技术规范(GPS) 表面结构:轮廓方法 表面结构的术语、定义和

参数

    ISO 6336-1:1996 直齿轮和斜齿轮承载能力计算 第1部分:基本原理、概述和通用影响系数

    ISO 6336-2:1996 直齿轮和斜齿轮承载能力计算 第2部分:齿面接触疲劳(点蚀)强度计算

    ISO 6336-3:1996 直齿轮和斜齿轮承载能力计算 第3部分:齿根弯曲强度计算

    ISO/TR 10495:1997 圆柱齿轮 变载荷下的使用寿命计算 按照ISO 6336规定的圆柱齿轮

3 术语和定义

本标准采用GB/T 3374中给出的术语和定义。有关代号见表Ie
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表 1 代号与缩略语

代 号 意 义 单 位

a 中心距 幻】m

b 齿宽 nlm

by 双斜齿齿轮单螺旋线部分的齿宽 m m

b� 齿宽(点蚀) m 1刀

bF 齿宽(齿根) r丁In

bd 减少后的齿宽(减去齿端修缘的齿宽) n、m

b 辐板厚度 m nl

b1,旧 齿端修形的宽度 m 功

(下 单位齿宽啮合刚度的平均值 N/ (mm·1'm)

了 单对齿单位齿宽的最大轮齿刚度(单齿刚度) N/ (mm·}sm)

叭 ，2 小轮、大轮顶m直径 m n1

d-.z 当量直齿轮的小轮、大轮的顶圆直径 】力In

dbl.z 小轮、大轮基圆直径 m m

dnm., 当量直齿轮的小轮、大轮的基圆直径 rl】m

d.,2 当量直齿轮的小轮、大轮单对齿啮合区外界点所在圆直径 m m

d,,, 小轮、大轮根圆直径 m m

d.,2 小轮、大轮齿高中部直径 m m

d.,, 当量直齿轮的小轮、大轮分度圆直径 n】m

d,� 弯曲强度计算的名义轴径 m 们〕

d.b 空心轴的内径 m m

d-z 小轮、大轮节圆直径 几】m

d- 齿根圆附近一个圆的直径，包含内齿轮或相啮齿轮的较大外齿轮的可用齿廓极限尺寸 m m

叭 2 小轮、大轮分度圆直径 nln

几。 有效齿廓的形状偏差 拌m

fi 齿廓形状偏差(若公差符合GB/T 10095. 1-2001规定，也可用齿廓总偏差值F,替代) 夕lm

fm 因制造不精确引起的螺旋线偏差 拜m

几b
端面基节偏差(根据190 6336:1996采用GBIT 10095. 1-2001规定的公差，计算时可

使用九L值)
件妇I

几卜 有效端面基节偏差 拼m

t.n 由弹性变形引起的螺旋线偏差 拼m

fxia 螺旋线倾斜偏差(不包括螺旋线形状偏差) 科m

g峨 啮合线长度 nln1

h 齿高 ninl

h 齿顶高 nlnl

h 刀具齿顶高 m m



GB/T 19406-2003/ISO 9085:2002

表 1(续)

代 号 意 义 单 位

ho 内齿轮轮齿的齿根高 m m

人‘p 圆柱齿轮基本齿条齿顶高 n】】】】

hF, 载荷作用于单对齿啮合区外界点时的弯曲力臂 刀7nl

h- 内齿轮齿根高，包含内齿轮或相啮的较大外齿轮的可用齿面极限尺寸 nl刀1

d 轴承跨距 Tnnl

刀皿愧 法向模数 rl】nl

们孟民d 齿轮副折合到啮合线上单位齿宽的质量 kg/mm

nc 临界转速 min

刀].艺 小轮、大轮转速 r/min

Pe. 法面基节 们Inl

Ps, 端面基节 m m

P. 刀具突出部分 m m

q 精加工毛坯余量 幻r口1

q, 齿根圆角参数sn /2pF

q,T 标准的基准试验齿轮齿根圆角参数

尸b 基圆半径 n:m

s 小轮相对轴中心线的偏置量 幻1幻7

盏Fn 危险截面处的齿根法向弦齿厚 】11刀1

sp 轮缘厚度 m m

凡了 残留的齿根圆角处挖根量 m m

U 齿数比{川=fizz/z;一乒1.)

v 圆周速度(不带下标 分度圆上的圆周速度铭工作节圆上圆周速度) m/s

J卜言 小轮(或大轮)的变位系数

Y, 跑合量(齿距偏差) pm

yF 跑合量(齿廓偏差) p3口

y. 齿轮副的跑合量 pm

yo 跑合量(当量的啮合齿向偏差) pnl

之” 斜齿轮的当量齿数

z生沱 小轮、大轮齿数.

B 双斜齿轮的总齿宽(包括退刀槽) 口】1飞1

B, 确定常数K的跑合参数

B, 确定常数K的跑合参数

B, 确定常数K的跑合参数

& z 确定Fp、的常数

B护 确定小轮偏置的常数
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表 1(续)

代 号 意 义 单 位

C. 齿顶修缘量 unl

C., 因跑合而导致的齿顶修缘量 尸m

C-- 确定常数K的常数

CB 基本齿条系数

Ca 齿坯系数

CP 鼓形高度 m m

C....., 确定9的常数

E 弹性模量，杨氏模数 N/mm'

E 计算Y;的辅助值

Fm 分度圆柱上的平均端面力(=只K,, K) N

F 分度圆柱上的(名义)端面切向力 N

F_ 分度圆柱上的最大端面切向力 N

FIx 分度圆柱上的决定性的端面力(=凡Kn K} K�P ) N

FP 螺旋线总偏差 拜nl

FP 初始当量啮合齿向误差(跑合前) 拼m

G 确定Y;的辅助值

H 确定YF的辅助值

I i*.z 小轮、大轮单位齿宽的转动惯量 kg/mm

K 确定Kv的常数

Kv 动载系数

K� 使用系数

KF 弯曲强度计算的齿间载荷分配系数

K印 弯曲强度计算的齿向载荷分布系数

K� 接触强度计算的齿间载荷分配系数

K, 接触强度计算的齿向载荷分布系数

K, 啮合载荷系数(考虑对于多分支传动，各啮合副间载荷的不均匀分布)

K,,, 常数

K' 相对转矩输人端的小轮偏置常数

L 危险截面上的齿根弦齿厚与载荷作用于单对齿啮合区外界点处的弯曲力臂的比值

N 临界转速比

NF 指数(或幕)

NL 载荷循环次数

Ns 主共振区的临界转速比

M1,z 确定Zu.o的辅助值

尸 传递功率 kW
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表 1(续)

代 号 意 义 单 位

P二一、 最大传递功率 kW

Ra 算术平均粗糙度(按照ISO 4287;1997的规定) ,um

Rz 平均峰谷粗糙度(按照ISO 428711997的规定) 拼nl

Rz,a 齿轮副平均峰谷粗糙度 拜m

SF 弯曲强度的计算

SFmin 弯曲强度的最小安全系数

S� 接触强度的计算安全系数

Sxm. 接触强度的最小安全系数

T,,, 小轮转矩(名义的)、大轮转矩 Nm

了几仙 最大转矩 Nm

YR 齿形系数

YN 弯曲强度计算的寿命系数

YN丁 在标准试验条件下弯曲强度计算的寿命系数

Y-}T 相对齿根表面状况系数

Ys 应力修正系数

Yx 弯曲强度计算的尺寸系数

Ye 弯曲强度计算的螺旋角系数

Y-T 相对齿根圆角敏感系数

Y, 弯曲强度计算的重合度系数

Z 速度系数

ZR.o 小轮、大轮单对齿啮合系数

Ze 弹性系数 了N/mm'

Z� 节点区域系数

Z, 润滑剂系数

Z� 接触强度计算的寿命系数

ZNT 标准试验条件下接触强度的寿命系数

ZR 影响接触强度的粗糙度系数

Zw 齿面工作硬化系数

Zx 接触强度计算的尺寸系数

Ze 接触强度计算的螺旋角系数

Z, 接触强度计算的重合度系数

口，n 当量直齿轮单对齿啮合区外界点处的压力角 (")

a叭 法面压力角 (.)

at 端面压力角 C)

在w气 节圆往上的端面压力角 (。)
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表 1(续)

代 号 意 义 单 位

口F， 当量直齿轮单对齿啮合区外界点处的载荷作用角 (。)

apn 圆柱齿轮基本齿条法向压力角 (0)

9 分度圆往上的螺旋角 (0)

凡 基圆螺旋角 (0)

re 确定a、的辅助角 (。)

瓦,h 齿宽载荷均匀分布条件下相啮轮齿的综合变形 Pn、

Eo 端面重合度

仁an 当量齿轮的端面重合度

Ed 纵向重合度

C了 总重合度(Ey -. +-P )

V 泊松比

6 确定Y;的辅助值

Pa 刀具的顶圆半径 nu1】

两 圆柱齿轮基本齿条的齿根圆角半径 n】1】】

P-i 相对曲率半径 nun

PF 危险截面处齿根圆角半径 m m

P 滑动层厚度 们Inl

几 抗拉强度 N/mm'

口F 齿根应力 N/mm'

外 试验齿轮的弯曲疲劳极限 N/mm'

口「E 材料的弯曲疲劳极限='F-·Y, (Ysr =2) N/mm'

口m 齿根应力极限 N/m耐

口「1， 许用齿根应力 N/mm'

口刊 计算齿根应力基本值 N/mm'

气 计算接触应力 N/mm'

口H]涌 试验齿轮接触疲劳极限 N/mm'

口日G 修正的许用接触应力极限!1.1 Sx- N/mm'

口“p 许用接触应力 N/mm'

口Ho 计算接触应力基本值 N/mm'

几 屈服点 N/mm'

氏 2 。.2%弹性极限应力 N/mm'

X- 齿根圆角内相对应力梯度 mm一1

Xo 平滑抛光试验件的相对应力梯度 mm一」

X子 标准试验齿轮根部的相对应力梯度 mm-,

山卜2 小轮、大轮的角速度 rad/s

    对于外齿轮副，a,u,z与zz为正值;对于内齿轮副，a,u和z:为负值，21为正值。
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4 应用

4.1 设计、具体应用

4.1.1 概述

    齿轮设计人员必须认识到各种应用场合的要求是不相同的。对具体应用场合，使用本标准的方法

时，特别需要仔细考虑所有适用条件，尤其是:

    — 材料的许用应力与载荷循环次数;

    — 失效百分率的影响(失效率);

    — 适当的安全系数。

    为避免齿面上因应力提升装置的发生折断的设计条件，端顶修缘以及齿坯辐板或轮毅的失效，应该

用普通机械设计方法分析。

    对以下内容有任何改变，应在计算书中说明:

    a) 如果希望有一个更精确的计算方法，或由于任何原因在4.1中的限制条件不适用，则相关的系

        数可按照基础标准或其他应用标准评价。

    b) 由可靠经验而得到的系数与试验数据可用以替代根据本标准得到的各个系数。关于这一点，

        适用于ISO 6336-1:1996的4.1.8.1中A法的准则。

    另一方面，承载能力计算在任何情况下应严格按照本标准执行，应力、安全系数等的分等应与本标

准一致。

    本标准适用以下形式的工业传动装置。

    — 产品目录所列闭式传动装置:设计时按名义载荷计算，按产品目录所列或库存销售。设计时实

        际载荷与运行条件并不完全知道。
    注:对每种应用情况的实际载荷要进行计算，以选择产品目录中相应尺寸的装置。经常用根据类似应用经验确定的

        选择系数来降低产品目录所列的功率档次，以适应应用条件

    — 用户设计的传动装置:针对一种特定的场合。在此情况下，设计时其运行条件已知或被规定。

    当齿坯、轴和毅配合联结、轴承、箱体、螺纹联结、地基及联轴器等都满足精度、承载能力和刚度的要

求时，才可应用本标准。

    虽然本标准中叙述的方法主要目的在于校核，借助于迭代法，它也可用以确定齿轮的载荷能力。对

于小轮来说，选择一种载荷并计算其抗点蚀的相应安全系数SHI来表达迭代的目的。如果SH，大于

SH-，可增加载荷;如果小于SHmm，则降低载荷。这样做到所选载荷相当于SHI - SHmi，为止。对于大轮

采用同样方法(SH2 =SHmio) I抗轮齿折断的安全系数也一样，SFI =S二一SF.-

4.1.24.1.2 齿轮参数

    本标准适用于下列范围。

    a) 齿轮类型

    — 外齿和内齿渐开线直齿、斜齿及双斜齿齿轮，

    — 对于双斜齿齿轮，假定总的切向载荷在两条螺旋线间均匀分布;若不是这种情况(例如由于外

        部施加的轴向力所引起的)，必须考虑将两条螺纹线处理为两个并联的单斜齿齿轮。

    b) 速度范围

    - n,低于或等于3 600 r/min(供电频率60 Ha，两极电机的同步速度)”;

    — 工作转速低于临界转速范围(见5.6中Kim);

    — 在速度vQ m/S时，齿轮承载能力通常受磨损的限制。

    c) 齿轮精度

1)对于更高的速度，应使用ISO 6336;1996或1B/T 8830-2001.
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    — 根据GB/T 10095. 1-2001，精度等级为10级或10级以上(影响Kv,KH。与Kxp)

    d) 当量直齿轮副端面重合度范围

    - 1. 2<s,<1. 9(影响:',cy,Kv,Kxp,KF.,KH。与K,)

    e) 螺旋角范围:

    - R小于或等于30'(影响c ,cr,Kv与Kxp)

4.1.3 小齿轮与小齿轮轴

    本标准适用于与轴形成一体的小齿轮(轴齿轮)或:a /d, >-O. 2的带孔小齿轮(影响。‘,cr,Kv,

Kxp),假定带孔的小齿轮安装在实心轴上或d,m ld,h <0. 5的空心轴上(影响Kxp) .

4.1.4 齿坯、轮缘

    所给公式适用于齿根以下最小轮缘厚度为sF>3. 5 m。的直齿轮和斜齿轮。Kxp的计算是假定齿轮

和轴有足够的刚度，它们的变形可以略去。

4.15 材料

    包括钢、球墨铸铁及灰铸铁(影响Ze .axiom, , a}, K, , Kxp, KFp, Kxc , K,.)。在本标准中使用的材料与

它们的缩略语见表20

                                                表 2 材料

缩 略 语

钢(ae妻800 N/mm')

铸钢(合金的或碳的)(,a>800 N/mm')

调质钢(合金的或碳的)，调质处理(oa多800 N/-m')

灰铸铁

球墨铸铁(珠光体，贝氏体，铁素体组织)

黑色可锻铸铁(珠光体组织)

表面硬化钢，表面硬化处理

钢与球墨铸铁，火焰或感应淬火处理

氮化钢，氮化处理

调质与表面硬化钢，氮化处理

调质与表面硬化钢，氮碳共渗处理

St

St(cast)

V

GG

GGG(perl. ,b6. ,ferr.)

GTS(perl.)

Eh

IF

NT (nitr.)

N V (nitr.)

NV(nitrocar.)

4.1.6 润滑

    本计算方法适用于在齿轮啮合时具有足够的适当勃度的润滑剂的油润滑齿轮，且有适当的工作温

度(影响润滑油膜的形成，也即系数Z-Z�及Za)o

4.2 安全系数

    必须对点蚀的安全系数S。和轮齿折断的安全系数SF加以区别。

    对于给定的应用场合，足够的齿轮承载能力是分别用SH和SF的计算值等于或大于SHmm和SFm,。的

值表示的。

    安全系数值的选择应基于对所用数据的可靠度及失效造成的后果。

    考虑的重要因素如下:

    a)  GB/T 8539-200。中材料疲劳极限是在失效概率为1%时得到的;

    b) 在整个制造过程中所规定的质量与质量控制的有效性;

    C)工作载荷与外部载荷描述的精确度;
    d) 通常认为断齿比点蚀造成的危害更大。

    因此，SFmm的选用值应比SHmin的选用值更大。

    实际安全系数的计算，见6. 15(SH，点蚀)与7. 1. 4(SF，轮齿折断)。最小安全系数见6.12(点蚀)与

  R
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7. 9轮齿折断)。然而，建议安全系数最小值应由供需双方协商一致。

4.3 输入数据

    为了计算应给出下列数据:

    a) 齿轮数据

    a,z�x2,m,,d,,d.,,d,2,b,b,bFIX1..z2Ia.渭，。。，。，(见GB/T 1356,GB/T 1357),(b,b。与b;的定
义，见4.4);

    b) 刀具基本齿条齿廓

    凡。, P.o;

    c) 设计与制造数据

    C,, , C,z + fcb , S�- . SFmm , Ra, , Rae, Rz, , Rzz;

    材料、材料硬度与热处理的详细资料;齿轮精度等级，轴承跨距l，齿轮相对于轴承的位置，小轮轴

的尺寸d,h及需要时的螺旋线修形(鼓形，齿端修缘);

    d) 功率数据

    F或T或F� n� v,，原动机和工作机的详细情况。必要的几何数据可根据相关资料计算。

    供需双方之间交换的资料应包含给定材料的优选、润滑、安全系数以及由于振动与过载引起的外部

作用力(使用系数)。

4.4 齿宽

    下面这些齿宽必须区别开来。

    —     b:在节圆上测量的小轮与大轮齿宽中的较小者(对双斜齿轮，如=2bB)。齿端部倒棱与倒圆应

        该略去。在齿宽方向接触不良时，应使用接触齿宽的长度。

    — 如:在齿轮节圆柱上的宽度(对双斜齿轮，如=2bB)。当齿宽如 大于与它相啮齿轮的齿宽时，

        b�应使用较小的齿宽，忽略任何有意的齿端倒棱或齿端倒圆。不包括表面硬化齿轮的非硬化

        区和过渡区。在齿宽方向接触不良时，应使用接触齿宽的长度。

    —     bF:齿轮齿根圆柱上的齿宽(对双斜齿轮，b� =2bB)。当齿宽b;大于与它相啮齿宽时，bF应使

        用较小齿宽加一个长度，该长度不超过每端任一延伸部分的一个模数。然而如果预见到由于

        修鼓形或齿端修缘而啮合不扩展到齿宽端部，则应使用小轮与大轮两者之间的较小齿宽。在

        齿宽方向接触不良时，应使用接触齿宽的长度。

4.5 数字公式

    所有的计算均使用第3章表列的各单位，促进本标准使用的资料在ISO 6336-1:1996的附录C中
提供。

5 影响系数

5.1 概述

    影响系数K,,,KH�K�P,KF�K。均取决于轮齿载荷等。用作用载荷(名义切向载荷乘以使用系数)
作为最初的计算值。

    这些系数相互影响，所以应按以下顺序计算:

    a) 用切向载荷F, K�计算Kv;

    b) 用载荷F,K�Kv计算K�，或K,;

    C)用切向载荷F, K*计算K�。或KF. ;

    当一个齿轮带动两个或更多的相啮齿轮时，必须用KAKY替代Kn。如果可能，啮合载荷系数应该

用检测方法确定，或者，它的数值也可由文献资料确定。

5.2 名义切向力双、名义转矩T、名义功率P

    名义切向力在分度圆柱的端平面内确定。它由工作机的输人转矩确定，此转矩为正常工作条件下
                                                                                                                                                                        9
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的最大值。另一方面，当原动机的名义转矩与工作机的转矩一致时，可采用原动机的名义转矩，或者选

取其他合适的值。

F=
2 000 T,,2     19 098 X 1 OOOP
    d,,2           d1.2n,.2

1 000尸

      到

。·。。················。⋯(1)

T.2=
1 000尸

...........一。.········。·⋯(2)
田1交

P=

FA ,
2 000

F,v
1 000

T.z.a
  1 000

9 549尸

  nl，2

T.2n,
  9 549

··⋯ ‘⋯⋯ 奋·.·········⋯⋯ (3)

d, n,
19 098

.........·..·..········⋯⋯(4)

2<n,， 2 OOOv

.1.2“ 30一 d,.2=n:.29 549 ..........·......·······。··⋯(5)

5.3 非均匀力、非均匀转矩、非均匀功率

    当被传递载荷不均匀时，不仅要考虑峰值载荷及其预期的循环次数，而且要考虑中等载荷及其循环

次数。这种类型的载荷归人载荷循环类并可用载荷谱来表示。在此情况下，载荷循环的累积疲劳的影

响在评定齿轮装置时要考虑。在ISO/TR 10495中已给出计算此情况下载荷影响的方法。

5.4 最大切向力F- ,最大转矩Tm..、最大功率Pm..

    变载荷下，最大切向载荷F,...(或相应的转矩Tm.x，相应的功率尸m。、)的大小可用一个适当敏感度

的安全离合器来限制。在计算由于加载到相当于静应力极限而可能出现的点蚀损坏与突然断齿的可靠

性时，必须知道F,o�, . T。二与P二二(见5.3),

5.5 使用系数Kp

5.5.1 概述

    为了补偿由于外部因素而引起的齿轮载荷的增加，用Kp来调节名义载荷F。这种附加的力很大

程度上取决于原动机和从动机的特性，也依赖于轴和联轴器在内的系统的质量和刚性。

    建议供(或设计者)需双方对使用系数值协商一致。

5.5.2  A法— 系数Kn一‘

    KA可通过精密测量和对系统的综合分析或根据应用现场的可靠使用经验确定(见5.3),

5.5.3  B法— 系数Kp一。

    如果无法用5.5.2所述方法获得K�的可靠数据，或在初步设计阶段时，可使用附录C给出的Kn

推荐值。

5.6 动载系数Kv

5.6. 1 概述

    动载系数展示了把包含“多谐振”系统的内部动载影响的轮齿总载荷与传递的轮齿切向载荷之间的

关系。

    在本标准中使用了修正的ISO 6336-1:1996的B法。当供需双方协商一致时或在确定产品目录所

列闭式传动装置承载能力时，可用ISO 6336-1:1996的E法来估算其动载系数。

    在此法中，假定齿轮副由一个基本单质量弹簧系统所组成(包括大、小齿轮的诱导质量和轮齿的啮

合刚度)。同时还假定每对齿轮副像单级齿轮副一样，即不考虑多级齿轮系统中其他各级的相互影响。

这个假定仅适用于大轮和小轮轴的扭转刚度(在齿轮基圆半径处测量)小于啮合刚度。刚性轴的处理方

法见5.6.3与附录A.

    由轴的扭振与联轴器质量引起的力不包括在Kv中，这些力应包含在其他外部作用力中(例如在使

用系数中考虑)

    在多点啮合齿轮系中有多个固有频率，这些频率可能高于或低于只有一点啮合的单级齿轮副的固

有频率。当这样的齿轮在超临界区运转时，建议用A法进行分析，见ISO 6336-1:1996的6.3.1.
  10
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    计算Kv的单位载荷是(F,KA)/b,

    若(F,KA)/b>100 N/mm，则，Fm/b=(F,KA)/b;

    若(F,KA)/b<-100 N/mm，则，Fm/b=100 N/mm,

    当单位载荷(F,KA)/b<50 N/mm时，尤其对于在较高速度运转的低精度等级直齿轮或斜齿轮存

在着很大的振动危险(在某些情况下会造成工作齿面的脱啮)。

5.6.2 计算K,所要求的参数计算
5.6.2.1 诱导质量的计算

    a) 单级齿轮副诱导质量M-的计算:

    J} J}

J;代:+ J2 r'6,
·············。·。················。⋯ (6)

式中:

maa— 齿轮副的诱导质量，即每个齿轮单位齿宽质量的诱导质量，与其基圆半径或啮合线有关

J;a— 小轮及大轮单位齿宽的转动惯量;

rb,,,— 小轮及大轮基圆半径(=0. 5db,:)。
b) 多级齿轮副诱导质量的计算

见附录A,

c) 非常规设计齿轮的当量质量的计算

下列几种情况见A. 1. 2

— 齿高中部直径dm，大约等于轴径的轴齿轮;

— 两个刚性联结的同轴齿轮;

— 行星齿轮;

5.6.2.2

中间齿轮。

齿轮副共振运转速度(主共振)的确定

小轮的共振运转速度n., /(r/min):

                                      30X10'
nEI一 —

              贫z,
···············。·················。。·(7)

c，按附录B确定。

b) 共振转速比N

共振转速比N是小轮速度与共振速度之比

                              N=卫1
                                                                      n,,

，其计算如下:

n, n, z,    m,30 000'U    c, ············。···.···········⋯⋯(8)

由于未考虑刚度(例如轴、轴承或箱体的刚度)和阻尼，因此，共振运转速度可能高于或低于由式((7)

计算的运转速度。由于安全的原因，共振区用下述方法确定。

                                            N，< N< 1.15 ············。··。···················。⋯⋯(9)

载荷(F,KA)/b<100 N/mm时，共振转速比下限N，可确定如下:

— 若(F,KA)/b<100 N/mm，则

F,KA

b又 100
··············。··················一(10)                          N，=0.5+0.35、

— 若(F,KA)/b>100 N/mm，则

                                                N = 0. 85

5.6.2.3 齿轮精度与跑合参数B� B, B,

Bp,B，与Bk是用于考虑轮齿偏差与齿廓修形对动载荷影响的无量纲参数2) o

2)齿顶修缘量C.仅适用于GB/T 10095. 1-2001规定的。一6级精度齿轮。
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Bp
c‘fp翩 ⋯(12)

⋯(13)

  c‘C。
(FrK*)/b

⋯(14)
 
 
一

 
 
 
 

目1

�

l
1

 
 
一一

 
 
 
 
 
 
 
 

L
氏

 
 
B

    式中:

    ‘，— 按附录B确定;
    认— 设计齿廓修形量(在轮齿啮人与啮出处的齿顶修缘)。在没有说明齿廓修形量时，由跑合得

          到的C。y值代替式(14)中的C。，C。y值可由表3查得。
    有效基节偏差与有效齿廓形状偏差是跑合后的值，几以与少孔“值根据相应的跑合量y，与y，来

确定:

几、=几b;一为1或几喇

  了袖.=几:一yn或ffe“

=几、:一肠: ·····。············..····⋯⋯(15)

一
取其中的较大者。

取其中的较大者。

ffo:一y。

5.6.2.4 跑合量凡

对于St，St(cast)，V，GGG(perl.，bai.)，GTS(perl.)”

...............(17)
yp= y.=姗凡

yf= 黑ffa .⋯。......⋯ ⋯。·...···⋯⋯ (18)

b)对于GG，GGG(ferr.)3，

yp=y。=0.275几、 ····································⋯⋯(19 )

y=0.275f.a ··································⋯⋯ (20 )

c) 对于Eh，IF，NT(nitr.)，NV(nitr.)，NV(nitrocar.)3，

yP= y妞=

yf= 0-

0.075几、

075ffa

······..。·······.·······。·········⋯⋯(21)

....·..·..·。。········。。··4····。·······一(22)

5.6.3 亚临界区的动载系数(N(从)

    在这个区域，如果轮齿啮合频率符合N=1/2与N=1/3，就可能存在共振。对于精密斜齿轮或经

适当修形后的直齿轮(如GB/Tlo095.1一2。。1规定的6级精度或更高的齿轮)共振的危险性很小。

    当直齿轮的重合度很小或精度较低时，Kv达到主共振速度范围内的Kv值。若出现这种情况，应

修改设计或运行参数。
    在N=1/4、1/5时的共振由于相应的振幅一般很小，很少会引起麻烦。

    对于主动轴和从动轴刚度不同的齿轮副，在N、。.2一。.5范围内，如果刚性轴转化到啮合线上的
扭转刚度。与轮齿刚度的数量级相同，即如果c/魂和c，的数量级相同时，轮齿啮合频率可能激励固有

频率。此时，则动载荷增量可能超过用式(23)计算的值。
                                              Kv= (NK)十1 ·····。···········。··················⋯⋯(23)

                                K=(C，Bp)+(c，ZBf)十(Cv3Bk) ·······················⋯ ⋯(24 )

3)所用缩略语的说明见表2
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式中，C�与C分别是考虑齿距偏差与齿廓偏差的影响，C。是考虑啮合刚度的周期性变化的影响

见表 3

表3 系数C, ̂'C.,与几的计算式

1<.,G2 ￡了>2

C曰 0.32 0.32

C,y 0. 34
  0.57

Ey.0.3

C 0.23
  0. 096

￡下一1.56

C,一击〔梁一13.45]十1. 5
注:当小轮(1)的材料和大轮(2)的材料不同时，C..,与C.,:要分别计算，且C�=0. 5(C�,十C.")

    由跑合而产生的C.,值在齿轮不规定齿廓修形的情况下，代替公式中的C.. C.,可由表3查取。单

对齿刚度。‘见附录B

5.7 接触强度计算的齿向载荷分布系数KHo

5.7. 1 概述

    齿向载荷分布系数是考虑沿齿宽上载荷分布不均匀的影响 用以修正轮齿应力。

    本标准采用了修正的ISO 6336-1:1996的C2法，目的是为了考虑由于小轮弹性变形与制造误差而

引起的啮合齿向误差的影响。

    K,。应根据跑合后总的啮合齿向误差计算，它包含以下两部分:

    — 系统误差 是由几卜来考虑的(因轴的变形引起的啮合齿向误差)，而且主要是由小齿轮轴变形

        引起的，但基本上可包括在数量和方向上能足够精确计算的所有机械变形。

    — 随机误差 是由fm表示的(因制造公差引起的啮合齿向误差)。由制造引起的实际啮合齿向

        误差的方向和数量是不能计算的，只是用制造公差限制其范围(这与齿轮精度等级有关)。

    螺旋线修形与鼓形修形的应用包括以下内容:

    — 螺旋线修形是导程修形，它用于调正系统误差。理论上应用螺旋线修形是可行的，对特定的载

        荷可与计算的变形精确一致。所以可消除f,ti对K�。的影响，但在计算二n时变载荷与误差对

        K,。留下残余的影响，这必须要考虑。
    — 鼓形是导程修形，它是针对啮合齿向误差的随机成分的最好防御策略。因几。可以在任一方

    向上，鼓形修形应对称于齿宽中部

当设计与ISO 6336-1:1996的7.2.31要求不一致或当以下任何一项对啮合齿向误差有重要影响

时，建议使用工SO 6336-1:1996的更精确方法与综合分析法。

    -一一弹性变形不是由齿轮啮合力而是由外部载荷引起的(例如带、链、联轴器);

    一一齿轮与齿轮轴的弹性变形;

    — 齿轮箱的弹性变形与制造误差;

    — 轴承游隙与变形;

    — 布置与图2中表示的型式不同;

    — 指明需作更详细分析的任何制造变形或其他变形。

    当采用本法计算的KH。值大于2.。时，通常真实的数值将小于此值。然而，若KHP的计算值大于

1. 5时，应重新考虑设计<例如增加轴的刚度，改变轴承的位置，改善螺旋线的精度)。
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5.7.2 场，的计算

    计算KNe的单位载荷是(F, K�Kv) /b.

    若(F,K�Kv)/b>100 N/mm，则F./b=(F,K�Kv)/b;

    若(F,KAKv)/b<100 N/mm，则Fm/b=100 N/mm;

Kee=
    Fp c,

lwe广 只下声-，下
      ‘厂m/o

·...·.·······················⋯⋯(25)

    适用于KHP成2，且c，由附录B取得。

    本标准不适用于Kea>2的情况。

5.7.3 跑合后的啮合齿向误差Fy

                                      FP,=Fp二一,ve ····································⋯⋯(26)

    式中:

    凡二— 跑合前的啮合齿向误差(见5.7.4);

    .YU 跑合量(见5.7.8)。

5.7.4 跑合前的啮合齿向误差凡

5.7.4.1 概述

    F、是在啮合平面内测量的制造偏差与小轮和轴的变形量总和的绝对值。

5.7.4.2 用户设计的齿轮传动装置(见第4章)

    a) 对于没有检验接触斑点位置的齿轮副s)

                                    Fp,=1. 33B, f,,, + B} fm, ····························⋯⋯ (27)

    其中B 与B，可由表4获得。

                                  表4 式((27)中使用的常数

序号
螺旋线修形 公式常数

类 型 数 量 B, B,

1 无 1 1

z 仅作中央鼓形修形 q=0. 5f-- 1 0.5

3 仅作中央鼓形修形 Ca =0. 5 (.fm. +f.h )' 0.5 0.5

40 仅作螺旋线修形 计算的修正形状符合分析的转矩 0.11 1.0

5 螺旋线修正加中央鼓形修形 方案2+方案4 0. 1̀ 0.5

6 齿端倒坡 C工。合适的量，见附录D 0.7 0. 7

    适当的鼓形修形量场，见附录D

b 主要应用在不变载荷条件的场合。

    适用于有充分制造经验的齿轮，否则用较高的值。

b) 对于检验有良好接触斑点的齿轮副(例如采用调整轴承方法)

                              F},=}1. 33B, f,h一f.r,} ······························⋯⋯(28)

式中:

fxps—      5级精度齿轮的最大螺旋线倾斜偏差(见GB/T 10095.1-2001),

对于介。5作减法计算是考虑到弹性变形与制造偏差的补偿作用而留的余量。

4)弹性变形与制造偏差可以相互补偿时，具有良好的接触斑点(见图1的补偿作用)
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图 接触斑点位置 Fp

a)

接触斑点接近轴承跨距的中点

二.L  T一神
      一书土，
    4怡理举牛

按式(28)确定凡(补偿)

b

接触斑点偏离轴承跨距的中点

二粉升一砷
      一 d 、
      4铆笋全牛

按式(27)确定F,迭加)

c)

接触斑点接近轴承跨距的中点

            }

十月一.-神二
  一 .土
44 牛.

按式(27)确定Fo,

IK‘一1·(sldi)(d,ld.h)'<B'(迭加)

按式(28)确定Fp

一K'I·1·(s/d; ) (d, /4h)' >B*(补偿)

d)

接触斑点偏离轴承跨距的中点

          I

TT 十二
  一书一匕
4 it 牛

按式(27)确定Fp

IK‘一l " (sld;)(d,ld,h)'>B 一。.3(迭加)

按式(28)确定Fp

一K' I·l·(s/d;) (d, l d,, )' <B一 。.3(补偿)

e)

      接触斑点偏移向轴承

IT一一咔月
                              产一一尹一 ，

            4拍犷汾丰

按式(27)确定Fp(迭加)

f)

      接触斑点偏离轴承

粉 带月
                                产，一 人.- ，

            4吧为娜牛

按式(28)确定凡(补偿)

a)̂--d)是小轮在轴承间的最常见布置;0-f)小轮悬臂布置;

T.是输人或输出转矩端，与旋转方向无关;

B.对于直齿与单斜齿轮为1;对于双斜齿轮为1.5。尖峰载荷密度出现在靠近转矩端的螺旋线上。

图 1 按照接触斑点位置确定F‘的规则
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5.7.4.3 产品目录中的闭式传动装置(见第4章)

对于具有螺旋线修形与鼓形修形或没有螺旋线修形的产品目录中所列装置的齿轮副使用公式

(27)。这种情况下，齿轮副的位置，轴的变形、轴承、悬臂载荷均应考虑别

另一方面，对具有适当螺旋线修形与鼓形修形的产品目录中所列的齿轮副

凡_占{1
        己1、，75+手)fm

    当使用式(29)时，跑合量y。=。。

5.7.5 价.的最小值
    对于没有螺旋线修形与鼓形修形的齿轮副，在最低速度级时KH。的最小值为1.25(对单级减速齿

轮传动装置也一样)，对于所有其他的速度级为1.45

    对于具有适当螺旋线修形与鼓形修形的齿轮副，在最低速度级时凡叩的最小值为1.1。(对单级减

速齿轮传动装置也一样)，对于所有其他的速度级为125。对于由用户设计的传动装置，八.。的最小值

为 1.0。

    以上规定的K即最小值适用各种载荷情况，包括过载的情况。

57.6 当t啮合齿向误差几

    对直齿轮与单斜齿轮:

fsn一争0.023」1+K’备(z)‘一03卜03蜡)·········⋯⋯(30)
对于双斜齿轮，fsh的计算与最靠近的被驱动或驱动载荷的轴端的螺旋线有关

几一争0046[11.5+K’毖(z)一洲1十州赊)········⋯⋯(3‘)
    式中:

    b=ZbB;

    凡— 单边螺旋线的宽度。

    式(50)与式(31)中的K‘、:与1见图2。

    在图2中的点划线给出的小轮表示双斜齿轮九卜值较小的单边螺旋线的中点位置，且为正常套装

(对于正常套装，其支撑影响可忽略不计)。其根径应较轴径稍大些。

5.7.7 因制造误差产生的啮合齿向误差了创

    由制造误差而产生的啮合齿向误差f、等于螺旋线公差f即:

几。=fH。 ····································⋯⋯(32)

取大轮和小轮中的较大值。理论上，可能会出现小轮、大轮制造公差和轴的不对中相互叠加这种最

坏的情况。例如，应该用接触斑点控制来修正载荷的分布。

5)例如，当选用系数为1.。时，产品目录中所列齿轮箱功率为400 kw，把螺旋线修形与鼓形修形用于表斗中的齿

  轮，没有检验接触斑点，在产品目录中所列速度下，实际传递的功率将小于400 kw。对于400kw的情况叮用式

  (27)计算，当实际传递功率低于400kw时，虽然凡与K哪较高，总的轮齿应力也将较低 若将以上装置中齿轮

  也用在其他的齿轮箱中可采用名义鼓形量，选择这个鼓形量适应所有可能的位置，但不是每个功率级‘J位置的

  最佳鼓形量。对于这些情况可应用式(29)。
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系数K'
图 布置结构示意图

刚性 非刚性

0.48 0.9 e) \份
                                          S/l<0. 3

-0. 48 -0.8 b) T1!/Z/
                                        S11<0. 3

，二1 } r

  tit  I[/2

1.33 1.33 c)

                    I

“卞十寸一一}
                                            5/l<0. 5

一 0 36 - 0.6 a> 白
                                      S/1G0. 3

一 0.6 一1.0 e)

1               fi//2   I                                     S/1G0. 3

T是输人或输出转矩端，与旋转方向无关。

点划线表示双斜齿齿轮变形量较小的半边中点位置.

根据安装在两轴承之间的双斜齿轮的退刀槽直径来确定J,n

  当d,/风、,l. 15时为刚性;当d, /d,F G l. 15时为非刚性;而且，当小轮沿轴和滑键滑动装配或类似的装配为

  非刚性，当正常热压配合时也为非刚性。

图2 计算j时，公式(30)与公式(31)中的常数K'



GB/T 19406-2003/1S0 9085:2002

5. 7. 8 跑合量yp

对于St,St(cast),V,GGG(perl. ,bai.)及GTS(perl.)‘，

、一黔Fax
式中:

yo镇Fp,

    当v<5 m/s:没有限制;

    当5 m/s<v<10 m/s:上限为yp=25 600/9.1-，相当于凡二=80 pm;

    当v>10 m/s:上限为Yp=12 800/11xcm，相当于马二=40 pmo

b)对于GG与GGG (ferr.)‘):
                                      yo=0. 55凡.

(33)

(34)

当v蕊5 m/s:没有限制;

当5 m/s<v<10 m/s:上限为y,=45 pm，相当于凡 =80 I'm;

    当v>10 m/s:上限为yp=22 pm，相当于Fpx=40 pm,
c) 对于Eh,IF,NT(nitr. ),NV(nitr.)与NV(nitrocar. )"

Ya=0. 15Fp, (35)

对所有的速度，上限为yp=6 pm，相当于凡二=40 pm;

当大、小轮材料不同时，小轮的Yp与大轮的Ypa应分别确定。
取两者的平均值，用于计算:

                                                            Yp

5.8 弯曲强度计算的齿向载荷分布系数K"

_(YOI +Yp%)
          2

K。一K"x5
若b/h>-3，则

NF
(b/h)a

=1 + b/h+(b/h )z一
          1

1 + h/b + (h/b)'

若b/h<3，则

NF二0.6923·················⋯⋯‘⋯’二

(36)

(37)

(38)

······⋯⋯(39)

    式中:

    b— 齿宽(见4.4节)

    h— 从齿顶到齿根的轮齿高度:h=(d,-d,)/2,

5.9 齿间载荷分配系数K�, ,K.

5.9.1 概述

    齿间载荷分配系数是考虑几对同时啮合的轮齿之间载荷分配不均匀的影响。其值按下述方法

确定7，:

    a)  A重合度:毛2的齿轮的K�。与KF。值

K�a= KFa=6,「0. 92 +。·‘
c,几。一y")
F�, /b ) ...............·。⋯⋯(40)

b) 总重合度E,>2的齿轮的K�。与KF。值

K�,= KF.=0.9+0.4
2(E，一1) c,(几b一y,)

F,a /b
............·....⋯⋯(41)

6)所用缩略语的说明见表2

7)式(40)和式(41)基于这样假定，即符合规定的齿轮精度的基节偏差，且是沿小轮与大轮的圆周正常分布 当轮

齿具有某种故意的偏差时，它们是不适用的
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    式中:

    c,- 啮合刚度，按附录B确定;

  几。— 取大、小轮基节偏差中的较大值;当齿廓修形补偿实际载荷级下的轮齿变形时，可以用其公

          差的50% a';

    .v4 跑合留量，见5. 9. 4;
  F,H— 在端平面内确定的切向载荷，F,H=F,KAKvKHe.

5. 9. 2  KHa的限制条件

    按照式(40)或式(41)，

1

1
、
.

.

当Ku. >书 ， 则取K、一各
              ‘。乙奋 ￡了乙夏

··⋯’························⋯⋯(42)

                当KH.<1.0时，

5. 9. 3  K}的限制条件

=1.0(极限值)

1
.

.千

廿

枷

取

K

则

按照公式(40)或式(41)

              当KFe> E,e,Y, , KFa

当KFa< 1.0时， KF。二1.0(极限值)

式中

Y,一。·25+0_.75E�,

(43)

(44)

    。。。由公式(95)确定。

    根据式((42)和式(43)的限制值，假定载荷最不利的分布为整个切向载荷仅用一对啮合轮齿传递。

此外，建议在选择斜齿轮的精度时，应使KH。和KF。不大于:。，因此，必须限制低精度等级齿轮的基节

偏差。

5.9.4 跑合f Y.

    .Y。值是在运转初期由于跑合使初始基节偏差减小的量;Y。不考虑作为生产过程一部分的控制手段

(例如研磨)面跑合到任意程度的余量。在考虑齿轮质量时，应考虑这种调整。

    跑合量.v。可用式(45)~式(48)计算。

    a) 对于St,St(cast),V,GGG(perl. ,bai.)与GTS(perl)。，:

y.= 160QHllm fvb .⋯。..·.·.....·····。········⋯⋯(45)

当v<5 m/s:没有限制;

当5 m/s<v<10 m/s:上限为y,=12 800/amm，相当于几t=80 PM;

当v>10 m/s:上限为y.=6 400/aH,;m，相当于几n=40 ym,

对于GG与GGG (ferr.)”:

                              Y.=0. 275几。 ······························⋯⋯(46)
当v<5 m/s:没有限制;

当5 m/s<v<10 m/s:上限为y,=22 ym，相当于几n=80 ym;

当v>10 m/s:上限为y。二11 ym，相当于九,=40 ym
对于Eh,IF,NT(nitr.)，N V (nitr.)与N V (nitrocar.)，，:

8)基节偏差Io、考虑了影响齿间载荷系数的所有轮齿偏差的总影响。然而，如果齿廓形状偏差ff.大于基节偏差

  时，用齿廓形状偏差代替基节偏差。

9)缩略语的说明见表 2。
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=。.075 foe ··························。········⋯ ⋯(47)

对所有的速度没有限制的情况下，上限为

当材料不同时，Y.,应由小轮材料确定，Y.z

yo= 3 km，相当于几n=40 pm.

由大轮材料确定。

    y +Y.z

计算时使用平均值。

y0= 2
..........O.·.....·..·..···········⋯⋯(48)

6 齿面接触强度(点蚀)计算

6. 1 基本公式

6.1.1 概述

    接触强度计算基于节点或单对齿啮合区内界点(下界点)处的接触应力CH，用两者中的较大值计算

承载能力。aH值与许用接触应力。HP对于大小齿轮应分别计算;CH应小于或等于IHP.

6. 1.2 小轮接触应力‘ 的确定

    小轮接触应力QH计算如下:

。。一ZBaHO ./KAKvKHBKH.(6HP ................·.⋯⋯(49)

axo=ZH ZB Z. ZO
F,  u+ 1

d,bH   u
................··⋯⋯(50)

    式中:

    CH— 节点处计算接触应力的基本值，即无缺陷(无误差)齿轮传动在静态名义转矩作用下引起的

            应力;

    b.— 齿宽(见4.4);

    ZB— 小轮的单对齿啮合系数(见6.2);

    对于内齿轮取负号。

6. 1.3 大轮接触应力。H的确定

    大轮接触应力aH计算如下:

                              CH=ZDaHO了KAKvKHpKH.簇aHP ························⋯⋯(51)

    式中:

    ZD— 大轮的单对齿啮合系数(见6.2).

    在多分支传动的齿轮系、行星齿轮系或分流式齿轮系的情况下，总切向载荷在各单个啮合处上并不

完全均匀分布(取决于设计、切线速度与制造精度)。因此，在式(49)和式(51)中用K,KA替代Kn，以

调整每个啮合处的平均切向载荷(见第5章)是必要的。

6. 1.4 许用接触应力QHP的确定

6.1.4.1 方法

    本标准采用 ISO 6336-2;1996中的B法。

一 QHSZHHZLZVZRZWZX =  QIGSHE;.,             SHmm ................。。⋯⋯(52)

6.1.4.2 许用接触应力(参考) 6-

    许用接触应力(参考)。HPIe，是由式(52)在ZN -

出的。

6. 1.4.3 许用接触应力(静态)。。，

    许用接触应力(静态)6HPste是根据式(52)按照6
  20

I及适当的CH-, ZLIZVIZRIZWIzxIS..。值下得

.8关于静态应力的ZN - ZNT及CHlim , ZL , ZV , ZR I
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Zw、 Za、  SHm"n的相应值下确定

6. 1.4.4 许用接触应力(10'“循环次数)(r.,,

    许用接触应力(10'“循环次数)6- 是根据式(52)按照6. 8关于载荷循环次数为1010时的ZN - ZNT

及'Hi-,么,ZV,ZR,ZW,ZX.SHmin的相应值下确定

6.1.4.5 有限寿命或长寿命许用接触应力a�R

    有限寿命的范围是载荷循环次数NI处于表6所列相应参考许用应力值和载荷循环次数为1010之

间(见表3),

    — 在有限寿命范围内，对于一个给定的载荷循环次数N,的6HP在按6.1.4.2得到的参考强度值

        与根据6. 1. 4. 3得到的静态强度之间用图解或计算插值法(按log log双对数坐标)确定。

    一一在长寿命范围内，对于一个给定的载荷循环次数N,的OH。在按6. 1. 4.2得到的参考强度值与

        根据6. 1.4.4取得载荷循环次数为1010的值之间用图解或计算插值法(按log-log双对数坐

        标)确定。

    对于载荷循环次数多于1010的许用接触应力值aHP尚未建立。

6. 1.5 接触强度的安全系数SH

    大小轮的安全系数 5。应分别计算。

S。二竺>SHnu.
          aH

...............·······。·⋯⋯(53)

式中:

'HG— 是根据式(52)和6. 14确定的参考应力与静态应力;CH对于小轮按照式(49)确定，对于大

        轮按式(，)确定(见6. 1)

注:这是接触应力(赫兹应力)的计算安全系数。相应的转矩安全系数为SH.

接触强度的最小安全系数SHmm见6. 12.

有限寿命 长寿命

10'       104       10'       106         10'

载荷循环次敬

    1010

N, (log)

例:载荷循环次数为 10'的许用接触应力1"r

图3 关于有限寿命与长寿命许用接触应力的图形确定
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6.2 小轮、大轮单对齿啮合系数Z. .Z.

    当几>1或Zo>l时，系数ZB与Z。用以将直齿轮节点上接触应力分别转换为小轮和大轮单对齿

啮合区下界点处的接触应力，见6. 1. 1,

    a) 内齿轮

    ZD取为1.0.

    b) 直齿轮

    MI(用小轮单对齿内界点(下界点)处PreIB除以节点处P},c的商)与Mz(用大轮的P-IID除以PRI(的商)

可由下述式子确定。

M,=一一 ~— -一 anaw,~ 一— ~一- .·..·..·.⋯⋯(54)

_1_27c」r习  d.L} d 一(·。一1) 27cz Iz

一
Mz

tanaw

〔dti,一1一2n」[了d}d,万一(一1) 2n1xJ,

齿廓重合度:。的计算，见6. 5. 2,

若M, > 1，取ZB二M,;若M簇1，取ZB=1.。;

若M,>l，取Zo =Ml;若Mi l，取Zo-1.。。

c) ep)l的斜齿轮

    几=Zu-1

d) Ep<l的斜齿轮

    Z。与Z。由直齿轮与。p>1的斜齿轮传动之间线性插值确定

....⋯⋯。........·.。··⋯⋯(56)

1
..

ZB=呱 一￡,(M 一1); ZB)1

ZD=M 一￡, (M,一1); ZB) 1

    当ZB或Z。为1，用式(49)或式((51)计算的接触应力是节圆柱上的接触应力值。当节点处于啮合

线上时，用6.2的方法计算接触应力。若节点c是限定的，并处在啮合线之外时，则ZB和ZD按邻近的

顶圆接触确定。对于斜齿轮，当，<1.。时，Z。与Z。在直齿轮与EP->1 的斜齿轮的值(在节点或邻近的

顶圆上确定)之间用线性插值法确定。

6.3 节点区域系数Zx

    节点区域系数Z�是考虑节点处齿廓曲率对赫兹力的影响并将分度圆上的切向力转换为节圆上的

法向力。

Z�=
2co叭cosaw
cos'a,sinaw

..⋯‘.·....·..·.···············。二(57)

6.4 弹性系数及

    弹性系数ZE是考虑材料特性E(弹性模量)与v(泊松比)对接触应力影响的系数。

    2:的数值见表5



GB/T 19406-2003/1S0 9085:2002

表 5 部分材料组合的弹性系数ZE(平均值)

齿轮 1 齿轮2
  ZE/

了N/mm'材料，
弹性模量

N/mtn' 泊子比 材料
弹性模量/

(N/mm)' 泊愁比

  St, V, Eh,

  NT(nitr.)，

  N V (nitr.)，

N V (nitrocar.)

206 000

0. 3

St, V,Eh,NT(nitr.)，

      N V (nitr.)，

    N V (nitrocar.)

206 000

0.3

189. 8

188.9St(cast) 202 000

181.4
GGG(perl. ,bai.，

      ferr.)
173 000

180. 5GTS(perl.) 170 000

165.4-

  162.0
GG

126 000-

  118 000

188.0

SO- 0 202 000

St(cast) 202 000

GGG(perl. ,bai.，

      ferr.)
173 000 180.5

GTS(perl.) 170 000 179. 7

161.4GG) 118 000

GGG(perl.,bai.，

      Ferr.)
173 000

GGG(perl. ,bai.，

      ferr.)
173 000 173.9

173. 2GTS(perl.) 170 000

156. 6GG 118 000

172.4

GTS(perl.) 170 000
GTS(perl.) 170 000

156.1GG 118 000

GG
126 000-

  118 000
GG 118 000 146. 0̂ -143. 7

    所有缩略语说明见表2

6.5 接触强度计算的重合度系数乙

6.5. 1 概述

    重合度系数乙是考虑端面重合度与纵向重合度对圆柱齿轮齿面承载能力影响的系数

    a) 直齿轮

二一召44   E,3 ····。·⋯⋯(58)

对于重合度小于2.。的直齿轮，可选用保守值Z,=1. 0,

b) 斜齿轮

当Ep<1时

2，= 4-E0(3‘一，+EPEe
当E,>1 时

Z。一1
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6.5.2 端面重合度Ea

...............·.⋯⋯(61)

啮合线长度

一
。。一合[两弃二斑士、八溉不农]- asinaw,

上式中对外齿轮取正号，内齿轮取负号。

端面基节

八，= m,ncosa ⋯ ⋯ ，.........·..·.·.⋯ ⋯ (63)

    式(62)仅在啮合线长度被小轮与大轮的顶圆有效限定时才有效，而且被挖根齿廓限定时是不适

用的。

6.5.3 纵向里合度Ca

仁a=
b�sinR

⋯(64)
成刀 n

6.6 接触强度计算的螺旋角系数Z,

    螺旋角系数ZP是考虑螺旋角对齿面应力的影响。

ZP=甲cosR ⋯(65)

6.7 试验齿轮的接触疲劳极限Q-

    GB/T 8539-2000给出了常用齿轮材料、热处理以及齿轮质量对接触疲劳极限6.1-的影响的有关

资料，at,】二由标准试验齿轮的试验结果获得。

    质量等级ML,MQ,ME与MX对材料与热处理的要求见GB/T 8539-2000.

    除非另有协议，工业齿轮选用材料质量等级MQ.

6.8 接触强度计算的寿命系数Z_

    本标准使用ISO 6336-3:1996的B法。表6中列人了ZNT的数值。

                                        表6 寿命系数2二

材料“ 载荷循环数 寿命系数ZN:

        St, St(cast) , V,

      GGG(perl. ,bai.)，

        GTS(perl.)，

              Eh, IF

仅当一定程度的点蚀可允许时

N,夏6x10(静态) 1.6

N, =10' 1.3

N, =]0'(参考) 1.0

Nt二10'0

ME, MX.1. 0'

MQ,0. 92

ML; 0. 85

  St, St( cast) , V,

GGG(perl. ,bai.)，

  GTS(perl.)，

        Eh, IF

  不允许有点蚀

N,燕105(静态) 1.6

N,,=5 X 10'参考) 1.0

Ni-10m

ME: 1. 0"

MQ:O. 92

ML:0. 85
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表 6(续)

材料“ 载荷循环数 寿命系数 ZN丁

GG, GGG(ferr.)，

    NT(nitr.)，

    N V (nitr.)

NL镇105(静态) 1.3

NL=2X10'(参考) 1.0

NL =10'0

ME; 1. 0'

MQ:O. 92

ML, 0. 85

N V (nitrocar.)

NL<10'静态) 1.1

NL=2X106(参考) 1.0

NL-10m

ME: 1. 0'

MQ:0. 92

ML, 0. 85

    所有缩略语的说明见表2

b 建议最佳润滑，制造与试验

6.9 润滑油膜形成的影响系数ZL.Zv与Zn

6.9. 1 概述

    正如ISO 6336-2:1996中所述，ZL是考虑润滑剂名义戮度的影响，Z、是考虑齿面速度的影响，Zg

是考虑表面粗糙度对啮合区润滑油膜形成的影响。本标准采用的是ISO 6336-2:1996的C法。

    润滑剂翁度的选择要适合于运转条件(节线速度、载荷、尺寸)，因此，ZL.Zv的乘积应近似为1。

    ZR取决于与加工方法有关的齿面粗糙度 假定系数ZR基本上为常数。

6.9.2 基准强度与长寿命时的ZLIZVIZR乘积

    — 对于用滚削、插削或刨削或不符合以下三种情况的齿轮

                                            ZLZv几 二0.85 ······························⋯⋯(66)

    — 对于研磨、磨削或剃齿轮齿以及平均相对峰一谷粗糙度Rz,O>4的齿轮:

n Rz: + Rz,
丈、Z ln - —

                      乙 v

20(d6+dw)
tan--4,d}

ZL Zv几 =0.92

>4 pm.............................. ( 67)

    ⋯⋯ ’⋯‘.·‘。。··。·········⋯⋯(68)

    — 对于一个齿轮是滚削、插削或刨削加工相啮齿轮为磨削或剃削，且Rz,o簇4 pm
                                            ZL ZV ZR=0.92 ·····························⋯ ⋯(69)

    — 对于Rz,,<4 dam的磨削或剃削齿轮传动

                                            ZL ZV ZR=1.0 ·························，····⋯⋯(70)

6.9.3 静强度时的ZLZvz.乘积

    在所有情况下，静强度时:Z,Zvz.=1.0,
6.10 齿面工作硬化系数Zw

    如ISO 6336-2;1996所述，齿面工作硬化系数ZL是考虑由钢制大齿轮(结构钢，调质钢)与比大轮

更硬(X200 HB或更多)并具有光滑齿面(Rz蕊6 t}m，本标准不包括磨损的影响)的小齿轮相啮合，而使

大齿轮齿面接触强度提高的系数。本标准采用ISO 6336-2:1996的B法:
    当HB< 130时

                                                Zw= 1.2           ..................................(71)

    当130蕊HB簇470时

Zw= 12一
月扫一 130

1 700
......................·..··。二(72)
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    当HB>470时
                                              ZW=1.0 ，········.......................... ( 73)

    式中:

    HB— 齿轮副中较软齿轮齿面的布氏硬度。

6.11 接触强度计算的尺寸系数Zx
    Zx是考虑由统计表明因尺寸的增大使疲劳损伤的应力水平降低的尺寸效应因素(在结构中有大量

的薄弱点)。尺寸效应的后果是次表面的缺陷使应力梯度降低(理论应力分析)、尺寸影响材料质量(锻

造、结构变化等的影响)。重要影响因素有:
    a) 材料质量(炉料、纯净度、锻压);

    b) 热处理、硬化深度、硬度分布;

    c) 齿廓曲率半径;
    d)模数:在齿面硬化的情况下，相对于轮齿厚度的硬化层深度(芯部支承影响)。
    对于调质齿轮和相对于轮齿尺寸、相对曲率半径有足够渗层深度的表面硬化齿轮，尺寸系数Zx取

为 1.0.

6. 12 接触强度计算的最小安全系数S}

    关于安全系数的一般叙述见第4章;接触强度计算的安全系数S�见6.1.5。除非供需双方另有协

议，应采用以下最小安全系数5。二。:

                                          SHmi.=1.。 ...................·。·········，····⋯⋯(74)

7 齿根弯曲强度计算

7. 1 墓本公式

7.1.1 概述

    如ISO 6336-3:1996所述，齿根的拉伸应力不应超过材料的许用齿根应力。

度的基础。

    实际齿根应力6F与许用齿根应力6FF，大小轮应分别计算，。;应小于aFP o

7.1，2 齿根应力9F的确定

    本标准采用ISO 6336-3:1996的B法。

    齿根应力‘计算

                                    CrF=a,}KAK,KFoKp.(6F1

这是计算轮齿弯曲强

a.=i -石Y}Ysyp

⋯ (75)

一(76)

    式中:

    aF 齿根应力的基本值，即一对无误差齿轮在静态名义转矩作用下，齿根处产生的最大局部拉

          应力;

    bF 齿宽(见4.4)0

    对于多传动分支的齿轮系(行星齿轮系或分流式齿轮系的情况下，总切向载荷不能很均匀地分布在

每个啮合副上(取决于设计、切向速度与制造精度)。需用K,KA替代式(75)中的KA，以调整单个啮合

副上的平均切向载荷，见第5章。

7. 1.3 许用齿根应力o}的确定

7.1.3.1 概述

    用式(77)确定许用齿根应力。

aFP =
a二二Y、，

瓦不烹X &-IT r R,.IT r x
_ aFc ..................⋯⋯。..⋯(77)  4
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7.1.3.2 许用齿根应力(基准)a-

    用式(77)计算许用齿根应力(基准)6FPrel，此时取YN=1，并选取适当的UFe . Ya-IT . Y-IT . Yx与

5、m值。
7.1.3.3 许用齿根应力(静强度 VFe n,

    用式(77)计算许用齿根应力(静态)aFP-，此时，根据7. 5的静态应力，取YN -YNT，并选取适当的

"FF "Yare1T ,Y...]二、Yx与SFmi.值。
7.1.3.4 许用齿根应力(载荷循环次数l OI0 )a}Io

    用式(77)计算许用齿根应力(载荷循环次数10'0) aFPlo，此时，根据7. 5的循环次数1010，取YN =

YNT，并选取适当的。二、Y、二、YRrcIT. Y%与S- 值。

7. 1.3.5 许用齿根应力(有限寿命或长寿命)a"

    有限寿命的范围是载荷循环次数N:处在相当于静态齿根许用应力时的载荷循环次数与3X10'
载荷循环数之间。

    — 对于有限寿命范围内一个给定的载荷循环次数N,，确定aFP是用图解或在根据7.1.3.2由基

        准强度得到的值与根据7.1.3.4由载荷循环次数101“得到的值之间插值计算;

    — 对于长寿命范围内一个给定的载荷循环次数N,，确定。FP是用图解或在根据7.1.3.2由基准

        强度得到的值与根据7.1.3.4由载荷循环次数1010得到的值之间插值计算

    对于大于循环次数1010的许用齿根应力aFP的值尚未建立。

7. 1.4 变曲iPA磨计盆的安辛A粉 5，

SF -鲁)SFmin ··..·······.····················‘⋯(78)

    大小轮的S;应分别计算，aFc按式(77)与7.1.3确定，aF根据式(75)确定。

    有关安全系数与失效概率的详细资料见ISO 6336-1;1996的4.1.3 弯曲强度的最小安全系数见

7.9.

7.2 齿形系数YF与应力修正系数Ys

7.2. 1 概述

    这两个系数用于考虑齿形对名义弯曲应力的影响，大小轮的YF与Y、分别确定。详细资料可见

ISO 6336-3,

    对于斜齿轮，按当量直齿轮确定娇。当量直齿轮的参数见7.2.2.4.

    以下给出的公式适用于具有或没有挖根的所有基本齿条齿廓。但需满足下列条件:

    a)  30。切线的切点应位于齿根圆角处;

    b) 齿轮的基本齿条齿廓具有齿根圆角;

    c) 轮齿是用齿条刀具(如滚刀或梳齿刀)展成加工的。

7.2.2 Y;的确定

7.2.2. 1 概述

    齿形系数Y;由齿根危险截面的法向弦齿厚S、与载荷作用在外齿轮齿顶的弯曲力臂人*确定。

                                                        6h,
COSaFe�

YF二卫7l�一一一一 ⋯‘·。.。···，···········。······⋯⋯(79)

7.2.2.2 外齿轮传动

当齿顶有倒圆或倒棱时，需用“有效顶圆直径”d"。来代替计算中的顶圆直径d.;dN是靠近顶圆柱面

包容可用齿廓极限的圆的直径。
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首先，确定辅助值E,G与H:

F_二
丁m。一h,,tana�+

一((1一，in.�)  Pf, .·..·..·..⋯⋯。⋯⋯(80)
cosa. cosa.

式中:

sa.=P.-4(见图4),

当齿轮不挖根时(见图4),s,=。

G_Prc一h,,十2 (81)

“·(82)

用G与H PA B =晋作为式(““，中右边的初始值计算

)一_n3
0

、
。︷气

mn
恰  
 
 

2
一氛 

 
H=

。_丝tang一月
        z�

一(83)

    用计算得出的0再代人式(83)计算6，并连续用式(83)计算直到6的值没有明显的改变为止。

二或三次迭代后函数收敛。在式(84)~式(86)中，使用0的最终值。

齿根法向弦齿厚，F。:

sm�一二。sin ( n3一“)+J(  G( cosa一PP-o1m�1
齿根圆角处的圆弧半径PF :

PF=Pfp+
刀z�    e班n

2G2

cos6(z�cos26一2G)

  经过

(84)

(85)

弯曲力臂hFe

hF.m.一。.5[‘一:一‘·二，一，m�-一(晋一“)一G+    Nc"so + m� }···⋯⋯(86，
当量齿轮的参数见7.2.2.4.

图4 刀具的基本齿条齿廓
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7.2.2.3 内齿轮传动

    假定用一个特殊齿条的齿形系数值近似地替代内齿轮的齿形系数。该齿条的齿廓是基本齿条齿廓
的一种改型，它能展成内齿轮的精确配对齿轮的法向齿廓(包括齿顶圆与齿根圆)，齿顶载荷角为a..

    式(79)中所用参数的值确定如下:
    齿根法向弦齿厚:脚

一
          s�2m�一2[

式中:

Ptpz— 刀具圆角半径。

弯曲力臂h-

7.h;,2一PfP2___，PfP:一SP.   Proz .,._  n l
二「 一「 — 卜011“D勺厂 一一一一二一万一 一 — 、u。 万丁 {
任 }n� m �cusu� m �  o )

h F�,   d ，一苗 「n

m�一 2m 一[万十
h;Px

deoz   d;.)t一」t一                  P;P2tan a,  Y2na�              -2m�                                                                                                m m�(‘一‘n晋)⋯ ⋯ (88)

式中:

d-,— 由式(100)确定，参数加下标2;

d,,— 与d�,的确定方法相同(见式(99) ;

                                      h;Pz

注意d、一d� =氏:一d,)

    d.2一d,}
          2

齿根圆角半径PFP

当内齿轮齿根圆角半径PFP为已知时，取PFZ =Pf,2;当PFz为未知时，可按下列近似方法确定。
PFz=PPz=0. l5m�

下式也是有效的

h�一hnrz     dN;一d�
1一sina    20一sina�)

(89)

(90)

(91)

    式中:

    dNfZ— 接近齿根圆的一个圆的直径，包含啮合副的内齿轮或较大外齿轮可用齿廓极限。

    对内齿轮直径用负号。

7.2.2.4 当f齿轮的参数

                      凡=arccos了1一(sin床osa, )'=arcsin(sin尽!Osa�)

z� =
          z

COS'凡co叨
近似值

z� zcoa

Eo�= E,COs'9b

d,=   d
Cos̀跳

= 刀 nz�

(92)

(93)

(94)

(95)

(96)

丹
了

Q
口

Q
心

0
口

Pb.= nm� cosa�

db}=d.cosa, ⋯ (

d。= dn+d。一d (99)

、一2lz1'VLV}2}/2一(db}) 2 _ adcosgcosa� (E。 o2          IzI 一，)〕2+\d2,
⋯ ⋯““...。。.··⋯⋯(100)

对外齿轮z取正值，对内齿轮z取负值(见表1的脚注)。
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a_ =

Ye =

一(会lZ.-
生5v0.二2tana�s+m va� mva..

a-= a.。一长 = tans,。一mva�
0. 5n十2tana�s

          z�

(101)

(102)

(103)

7.2.3 矶 的确定

    应力修正系数Ys用式(104)计算

                                        Y，

，该公式在1<q.<8范围内是有效的。

(1.2+0. 13L)ql，/‘，2，十，3/L)]

式中:

SFn— 对外齿轮用式((84)，对内齿轮用式(87)

h,.— 对外齿轮用式(86)，对内齿轮用式(88)

          SF.

q. 丽
······‘·。········.······⋯⋯(

104)

105)

106)

    式中:

    PF— 对外齿轮用式(85)，对内齿轮用式(91),

7.3 弯曲强度计算的螺旋角系数矶
    将当量直齿轮的齿根应力(计算的原始值)通过螺旋角系数Y。转换为相应斜齿轮的齿根应力，用此

方法考虑斜齿轮倾斜线的影响(齿根应力偏小)。

    当:a>1与月镇300时

                                          Y，=

    当:P>1与夕>30'时
                                              Y,

    当Ed续1与月<30。时

                                        Y,=

    当e@<1与夕>30。时
                                            矶 =

1一 R1200

= 0.75

1一￡日P1200

1一0. 25e,

    ··.....·..··.·..·..···········⋯⋯(107)

....·..............·..·.·····.·..·⋯⋯ (108)

    ..........··.·..·..·。········..··一(109)

    ............·..·..·....。⋯⋯ (110)

7.4 材料的弯曲疲劳极限a.

    GB/T 8539-2000提供了常用齿轮材料的aF、与a}的资料，也包含ML, MQ与ME质量等级对

热处理与材料质量的要求。

    除非另有协议，工业齿轮采用MQ质量等级。本标准选用ISO 6336-3:1996的B法。
7.5 弯曲强度计算的寿命系数蛛，

    本标准采用ISO 6336-3;1996的B法。YNT值由表7给出。

                                        表 7 寿命系数Y}

材料， 载荷循环数 寿命系数YNT

          V

GGG(perl. ,bai.)

  GTS(perl.)

N,( 10'(静态) 2.5

N,=3X10' 1.0

N, =10'0

ME, MX: 1. 0'

MQ:O. 92

MLA 85
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表 7(续)

材料， 载荷循环数 寿命系数YNT

Eh, IF(root)

N-<10'(静态) 2.5

N}=3X10' 1.0

N,-10"

ME: 1. 0'

MQ, 0. 92

ML:0. 85

  St, St(cast) ,

  NT(nitr.)，

  NV(nitr.)，

GG, GGG(ferr.)

N,簇10'(睁态) 1.6

N,=3X10' 1.0

N, =10'0

ME: 1. 0'

MQ;0. 92

ML, 0. 85

NV(nitrocar. )

N, < 10'静态) 1.1

N =3X 10' 1.0

N, =10'0

ME: 1. 0'

MQ;0. 92

ML, 0. 85

    所有缩略语说明见表2。

b建议最佳制造与试验。

:‘:.

7.6.

  相对齿根圆角敏感系数Ya-

1 概述

矶、近似地表示齿根圆角区域的应力集中程度。本标准采用的是150 6336-3:1996的B法。

2 关于参考与长寿命应力的YET

Yak,T可用式(111)计算

          Y.
Y a..,下 = ;二尸-

            Y盯

_1+丫尸x.
  1十 P zT

(111)

滑移层厚度P是材料的函数，可由表8查得。
                              表8 滑移层厚度P’值

材 料， p'/mm

GG,oe=150 N/-m'

GG, GGG(ferr. ) : as= 300 N/mm' :.:;::
NT,NV;全部硬化 0.1005

St;aa=300 N/mm'

St:,.=400 N/mm' :.::::
V,GTS,GGG(perl. ,bai. );a。一500 N/mm'

V,GTS,GGG(perl. ,bai. );as=600 N/mm'

V,GTS,000(perl.,bai. );ae=800 N/mm'

V,GTS,GGG(perl.,bai. );,a=1 000 N/-'

0.0281

0.0194

0.0064

0.0014

Eh,IF(齿根);全部硬化 0.0030

    对所有缩略语说明见表2。

31
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用式(112)计算相对应力梯度m):

x = x,(1+2q,) (112)

1
15介    标准的基准试验齿轮的耳 值用q二二2. 5替代q:代人式(112)中求得。

7.6.3 静强度的Y8- ,r

    Ya-可用式(113)~式(117)计算。

    a) 对于有较好限定屈服极限的钢St�, .

Y-1r=
，、。93 (Y，一1)评
  1、。.93坪

⋯(113)

b) 对于具有平稳增加的延伸率曲线与。.2%残余变形的钢,V钢与GGG(perl.， bai.)铸铁11):

玖 IT=
，+。。:(二一1)W 430 006}. 2
  ，、。82镖

··一 (114)

    c) 对于以产生初始裂纹时的应力为极限应力的Eh与IF(齿根)钢”，:

                                        Yaadr=0. 44Y, + 0. 12 ·················，·····⋯⋯(115)

    d) 对于以产生初始裂纹时的应力为极限应力的NT与NV钢”，:

                                        Ya}ir=0. 20Y，十0. 60 ·······················。··⋯ (116)

    e) 对于以产生初始裂纹时的应力为极限应力的GG与GGG(ferr.)铸铁川:

                                              Ys-IT=1.0 ················，·，’⋯⋯ (117)

7.7 相对齿根表面状况系数Y-

7. 7. 1 概述

    相对齿根表面状况系数YR."IT用于考虑齿根表面状况对齿根应力的影响。主要取决于齿根圆角处

的表面粗糙度。

    表面状况对齿根弯曲强度的影响不仅取决于齿根圆角处的表面粗糙度，而且取决于尺寸和形状(这

是缺口内的缺口问题)。至今还没有经过充分的研究数据可供在本标准中采用。这里应用的方法仅是

当伤痕或类似缺陷的深度不大于2Rz时才有效。

    注 2Rz为初步估计值.

    本标准使用ISO 6336-3:1996的C法。

7.7.2 基准应力与长寿命应力的姚‘

    对于所有材料

    — 当Rz(l6 pm时

                                              yRrcIT一工.0 ··‘···············，·‘一 (118 )

    — 当Rz>16 pm时

                                                Y-IT=0.9 ·······，················⋯⋯(119)

7.7.3 静强度的YRNT

    对于所有材料的YRrcIT，与齿根圆角粗糙度无关

                                        YR，二=1.0 ···········，·········，·，···⋯⋯(120)

10)应用于模数m=5 mm，尺寸的影响包含在尺寸系数Y、中(见7.8节)

11)所用缩略语说明见表2.
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7.8 弯曲强度计算的尺寸系数Y,

    Y，用以考虑尺寸大小对下列因素的影响:

    — 材料组织薄弱点的概率分布;

    — 应力梯度，根据材料理论，应力梯度随着尺寸的增加而减小;

    — 材料质量;

    — 锻造质量，缺陷的存在等。

    本标准采用ISO 6336-3:1996的B法。

    按表9计算Y�

                              表9 弯曲强度计算的尺寸系数Y.

材 料， 循环次数 法向模数 尺寸系数Y

St, St(cast) , V ,

GGG(perl. ,bai.)，

GTS(perl.)

3火10,一10̀0

    优n<5

5<从 <30

    ”.)30

Y,=1.0

Y,=1. 03-0.006-�

Y,=O. 85

Eh, IF(mot) ,

NT(nitr.)，

N V (nitr.)，

N V (nitrocar.)

    功 <5

5<m�<30

    仇n妻30

Y工=1.0

Y,=1.05-0.01m�

Y,=O8

    朋 <5

5<朋 <30

    m�)30

Y,=1.0

Y工=1. 075 0. 015-�

Y.=0.7

GGG, GGG(ferr.)

所有材料 静态 Y,=1.0

    对所用缩略语说明见表2.

7.9 弯曲强度计算的最小安全系数S-

    关于安全系数的一般概念见第4章;弯曲强度计算的安全系数SF，见7. 1.4。如果供需双方没有其

他协议，本标准使用以下弯曲强度的最小安全系数Semi� .

SFm,.= 1.2 ···.··.··.·······。········。···⋯⋯(121)



GB/T 19406-2003/ISO 9085:2002

      附 录 A

    (规范性附录)

非常规设计齿轮的特点

A. 1 行星齿轮的动载系数K}

A.飞.1 概述

    在齿轮系中，包括多点啮合的齿轮，如惰轮与行星齿轮装置中的行星轮与太阳轮有各种不同的自然

频率，这些频率可能高于或低于仅有一个啮合点的单对齿轮副的自然频率。

    虽然用本标准的公式确定的K�值可能认为不可靠，但它们可以用于初步的评定。如果可能，建议

使用更精确的方法重新评估。

    应优先选用ISO 6336-1:1996的A法分析非常规设计齿轮。为进一步取得资料可参考ISO 6336-

1:1996的6.1.1节。

A.1.2 外齿轮副当f质f的计算

    参见5. 6.2。
A. 1. 3 非常规设计齿轮中共振速度的确定

A.1.3.1 概述

    应用A法确定非常规设计齿轮中的共振速度，然而，其他方法也可以近似使用。下面是一些例子:

    a) 轴齿轮的轴径近似等轮齿中部的直径;

    b) 两个刚性联结的同轴齿轮;

    c) 两个小齿轮驱动一个大齿轮;

    d) 行星齿轮;

    e) 惰轮(中间轮)。

A. 1. 3.2 轴齿轮的轴径近似等轮齿中部的直径

    轴齿轮的高扭转刚度在很大程度上由轴的质量来补偿，因此，共振速度可用常规方法，即用小齿轮

(轮齿部分)的质量与法向啮合刚度‘，计算。

A.1.3.3 两个刚性联结的同轴齿轮

    计人较大齿轮的质量。

A.1.3.4 两个小齿轮驱动一个大齿轮

    因大轮的质量一般比小轮的质量大很多，各对啮合可分开考虑，即:

    a) 第一个小轮与大轮构成的齿轮副;

    b) 第二个小轮与大轮构成的齿轮副。

A. 1. 3.5 行星齿轮
    因为多个传动分支包含了不只是一个啮合刚度，行星齿轮的振动特性非常复杂，用简单公式，例如

B法计算动载系数通常是不精确的。尽管如此，下面经修改过的B法可用于K�的初步估算，估算后应

进行仔细的理论或实验分析，或在使用经验的基础上加以验证。也可见本附录的引言部分。

    a) 太阳轮和行星轮

    确定太阳轮的共振速度nE,的诱导质量:

刀 ..a =
I二。 ],..

(P] ;vi..)+(1;o.rn,i, )
........................ ( A. 1)

式中
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    J",,J-— 分别为太阳轮与一个行星轮单位齿宽的转动惯量，单位为千克·平方毫米每毫

                米(kg·mm' /mm);

            rb...=0. 5d-�;

          rbvle-0. Sdbpl.;

          P— 计算轮系中行星轮的个数。

    由式(A. 1)确定的m、值，用于计算N的公式中(见5.6.2.2)，这里用的啮合刚度c，近似等于单个

行星齿轮的啮合刚度，z3用太阳轮的齿数。

    关于行星齿轮装置，应该注意式(12)~式(14)见5.6.2.3)中的F，等于作用在太阳轮上的总切向

力除以行星轮的个数。

    b) 行星轮和固定内齿圈

    在此情况下，可假定内齿圈的质量为无穷大，因此，诱导质量等于行星轮的当量质量，可由下式

确定:

m、一J;1. 。。········。··。·。。···。··。·。。·。。⋯⋯(A. 2)
                                                                          r饰6

    c) 行星轮和转动内齿圈

    这种情况下，内齿圈的当量质量按外齿轮处理。行星轮的诱导质量可按式(A. 2 )计算。当内齿圈

与几个行星轮啮合时，按A.1.3.4处理。

A. 1. 3. 6 中间轮

    当驱动与被驱动齿轮的尺寸大致相同，中间轮尺寸也大致相同或稍大时，可按下列公式近似值

计算:

    — 诱导质量

                          M-= 2 ........................⋯⋯(A. 3 )                                    “ r- r}    2r芝， 代l-
                                                  卜岁宁+二七笼泛+七上子I
                                              匕J犷’Jz ’J3」

    — 啮合刚度

                                      c,=。.5(c,Lz+CY2.3 ) ························⋯⋯(A. 4)

    式中:

    Ii ,J2 .JE— 分别为小轮、中间轮与大轮单位齿宽的转动惯量，单位为千克·平方毫米每毫米

                  (kg·mm2 /mm);

          c,1.2— 主动轮与中间轮副的啮合刚度;

          c,,.3— 中间轮与从动轮副的啮合刚度(c，的确定见附录B), 0.6<N<1.5时，建议进行

                  更精确的分析。

    如果中间轮明显大于主动轮和从动轮或主动轮和从动轮明显小于其他两轮时，Kv按单个啮合副

分别计算，即:

    — 主动轮— 中间轮组合;

    — 中间轮— 从动轮组合。

    根据以上计算的mrcd值代人式((7)，以确定共振速度。

    对于未提及的情况，建议进行精确分析。
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  附 录 B

  (规范性附录)

轮齿刚度。‘和。，

B. 1 概述

轮齿刚度表示使一对或几对无偏差啮合的轮齿在1 mm齿宽上产生1 pm变形量所需的啮合线上

的载荷zz>

度’a>

B. 2

B.2.

单对齿刚度‘，是直齿轮副一对轮齿的最大刚度。它大致等于单对齿啮合状态下一对轮齿的最大刚

。斜齿轮的。‘是在垂直于一对轮齿的螺旋线方向上的最大刚度。

啮合刚度‘，是啮合中所有轮齿刚度的平均值。

本标准使用的ISO 6336-1:1996的B法，适用于z, >x:和一0. 5-<(X7 +X2)-<2的范围。

单对齿刚度c'

1  C,的计算

对于单位载荷F,KA/b>100 N/mm2:

c=0. 8C:6 CR Cg CO明 ................·..·..·.·。。。二(B. I)

B. 2.2 单对齿刚度的理论值已。

··。····。·······················.·一(B.2)l
r
q，介

式中

9 =C,+Cy+C3zip+(C4 z1)+罕 +(CSx2)+罕 +(CSX,)+(Cq 2y )··⋯‘B. 3，
表B. 1 公式(B. 3)中的常数

c, cz ‘3 亡毛 fS c6 c了 cy 亡s

0.04723 0.15551 0.25791 - 0.00635 一0. 11654 一 0. 00193 一0. 24188 0. 00529 0.00182

B. 2. 3 轮坯结构系数G

    对于由实心的圆盘形轮坯制成的齿轮CR=1。对于其他的齿轮:

CR=1ln(b,/b)1 + SQSaTcsm}> .....⋯ ⋯。.........·..·..·..··一(B. 4)

边界条件:

当b, /b<0. 2时，取b,/b=0. 2;

当b,/b>1. 2时，取bd b=1. 2.

有关代号见图B. l o

12)轮齿变形可以用F, (Fm F�,)代替凡近似地确定。即采用相关系数将F，转换成凡(切于基圆柱的载荷)，当存

在不确定因素(如测量误差)时也可不转换。

13)当‘>1. 2时，单对齿啮合区外界点处的日可以假定近似于单对齿刚度的最大值.
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图B.， 确定Cq时的代号

B.2.4 基本齿条系致 Ca

    C。可按式(B. 5 )计算

B.2.5

      a)

                              「 _j_ _ h 、门尸_ _ __ _。 、 ，。 ，、
              C。一}1+。.5(1.2一竺}}[1一0. 02 (200一op. ) I ··········⋯⋯ (B. 5)
                        一 L 、 优。}J

附加的资料
内齿轮:内齿轮的单对齿刚度理论值的近似值可由公式(B. 2 )，公式(B. 3 )确定，这时取x,为

无穷大。

单价载荷(F.KA)/b<100 N/mm:

。·Sc',CRCBCosa[孺」。1s
................·..·..。。。二(B. 6)

    c)以上情况是基于钢制齿轮副，对于其他的材料组合，见ISO 6336-1:1996第9章。

B. 2. 6 啮合刚度c,

对于。。>1. 2的直齿轮与月簇300的斜齿轮，其啮合刚度:

‘，=c'(0. 75co+。.25) ······························⋯⋯(B. 7)

式中:

日— 根据式(B.1)确定。
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      附 录 C

    (资料性附录)

使用系数盆‘的推荐值

C.， 使用系数的确定

    使用系数最好通过具体应用场合的实际使用经验的分析来确定(见ISO/TR 10495:1997)，当无实

践经验可用时，通过仔细的分析研究确定。

    使用系数K、用以修正F,e K、是考虑齿轮啮合外部因素引起的附加到名义载荷上的载荷的影响

系数。当不可能全面的系统分析或用合适的累积损伤准则的测量值来确定当量切向载荷时(见5.2),

可使用表C. 1中的经验性指导值。

C. 2 使用系数的近似值

    当缺乏使用经验或无详细的分析资料可用时，可使用表C. 1中的值。使用表C. 1时注意，在某些

使用场合K、的值会比表C. 1中的值高得多，已使用过的值高达100

    表C.1中的值仅用于在非共振区运行的、载荷相对稳定的传动。如果运行中有非正常重载、电机

的起动转矩大、间歇使用或严重的反复冲击负荷，应当核算其静强度和有限寿命下的承载能力(见

ISO 6336-1:1996,ISO 6336-2:1996,ISO 6336-3:1996)0

    例子

    a) 透平机械和发电机

    若系统中的电流短路，转矩可高达名义转矩的6倍 这样的过载可通过安全联轴器保护。

    b) 电动机和压缩机

    若泵的频率和扭转振动的固有频率相同，会产生相当大的交变应力。

    c) 厚板轧机和钢坯轧机

    要考虑到初轧转矩可高达轧制转矩的6倍

    d) 用同步电机驱动。

    启动瞬时(大约10个波幅变化的时间)，产生的交变转矩可高达名义转矩的5倍。但这个危险的交变转矩通常可以

    通过合适的调节予以完全避免。

    由于尖峰转矩的大小取决于质量弹性系统，力的作用时间和安全保护(安全联轴器、电器的非同步

转换保护)，这里给出的资料和数值通常不能使用

    因此，在重要的场合要认真进行分析。建议达成合适的协议。

    在用户的订单中说明的使用系数应考虑作为最小要求值。也可参见第4章。

    要考虑附加的转动惯量(如飞轮效应产生的转矩)。有时，制动转矩是最大载荷，并影响承载能力

计算。

    假定使用的材料应有合适的过载能力。当使用的材料的过载能力很小时，应对尖峰载荷时的强度

进行校核。

    当使用的联轴器有如下特性时— 液力偶合器、弹性联轴器和特殊的减振联轴器— K�在中等

和严重冲击时的取值可以减小
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表 C. 1 使用系数KA

原动机工作特性
工作机工作特性

均匀平稳 轻微冲击 中等冲击 严重冲击

均匀平稳 1.00 1. 25 1.50 1. 75

轻微冲击 1.10 1. 35 1.60 1.85

中等冲击 1.25 1.50 1. 75 2.00

严重冲击 1. 50 1. 75 2.00 2. 25或更大

表 C. 2 原动机工作特性

工作特性 原 动 机

均匀平稳 电动机(如直流电动机)、平稳运行的·蒸汽轮机或燃气轮机(起动力矩很小，起动不频繁)

轻微冲击 蒸汽轮机、嫩汽轮机、液压马达或电动机(具有大的、频繁的起动转矩)b

中等冲击 多缸内燃机

严重冲击 单缸内燃机

    可根据振动试验或类似设备确定.

b见ISO 6336-2:1996和ISO 6336-3;1996中的寿命系数Z。丁、Ys:的图 考虑瞬时过载的影响，见C. 2中的
    例子

表C. 3 工业齿轮工作机的特性示例

工作特性 工 作 机

均匀平稳

载荷平稳的发电机，载荷平稳的带式或板式输送机，螺杆输送机，轻型升降机，包装机械，机床

进给机械，通风机，轻型离心机，离心泵，用于轻质液体或均匀密度物料的搅拌机、混料机，剪

切机，压力机，冲压机 ;立式传动装置和往复移动齿轮装置“

轻微冲击

载荷非均匀平稳的带式或板式输送机，机床主传动装置，重型升降机，起重机回转齿轮装置，

工业或矿山用风机，重型离心机，离心泵，猫性介质和非均匀密度物料的搅拌机，混料机，多缸

活塞泵，给水泵，通用挤压机，压延机，同转窑，轧机，连续的锌带、铅带轧机，线材和律材轧机

中等冲击
橡胶挤压机，连续工作的橡胶和塑料混料机，轻型球磨机，木工机械(锯片和车床)，钢坯轧

机“，提升装置，单缸活塞泵

严重冲击
挖掘机(斗轮驱动、斗链驱动1筛分驱动)，挖土机，重型球磨机，橡胶压轧机，破碎机(石料、矿

石)，铸造机械、重型给水泵，钻机，压砖机，卸载机，落砂机，带材冷轧机 ，压坯轧，轧碎机

    额定载荷为最大转矩。

b 额定载荷为最大启动转矩

    额定载荷为最大轧制转矩

d 转矩受限流器限制

    带钢的频繁开裂会导致K，上升到2.。。
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                  附 录 D

                (资料性附录)

圆柱齿轮轮齿鼓形修形与齿端修缘t的指导值

D.1 概述

    良好设计的鼓形修形和齿端修缘对齿轮齿宽上载荷分布具有有益的影响。设计的零件图应该基于

对齿轮的变形与制造偏差的认真考虑。如果变形较大，应将螺旋角修正叠加在鼓形修形与齿端修缘上，

但首先应将螺旋线修形设计好。

D. 2 鼓形量C'

    从经验中得出以下非强制性的规则，达到可接受的载荷分布所必需的鼓形量(见图D. 1)按如下

确定。

    在10 pm<Cp<40 (am，加上制造公差5̂ 10 pm的条件下，如果齿轮不修鼓形，bmi/b值会大于1,

Cp--O. 5Fp_

    为避免齿端过载，取鼓形量为:

                                    Cp=。.5(f,h+fHp) ······························⋯⋯(D. 1)

    实际应用中当齿轮的结构刚度使得f>h可以忽略，或当螺旋线修形使齿宽中部的变形得到补偿时，

可按下式计算:

q =。.5f-p

在10 pm镇q<25 Im，加上大约5̂-10 Wm的制造公差的条件下，

···。。···················⋯⋯(D.2)

对于高精度高可靠度的高速齿

轮来说，以上数值的60Y,-70%已经足够。见图D. 10

图D. 1 鼓形量Cun〕与宽度bce>

D. 3 齿端修缘f CT (I)和宽度b,，)

D.3.1  C 1法

    本方法是基于对没有齿端修缘的齿轮副，

    a) 齿端修缘量(见图D. 2 )

                                                b,

当量啮合齿向误差的设定值与齿轮鼓形量的推荐值。

川 、 }
I — 一一一 }

                        n

. D.2 齿端修缘f C,;)与宽度b,.
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    对调质齿轮:Ci(u)̂ 凡。加上制造公差5̂ 10 pm,

    那么，用D. 2中对Fp�，的分析，C工(。)应近似地为:

                                    CI(0)一fh+1. 5fxe ·······。···················⋯⋯(D.3)

    对表面硬化与氮化齿轮:C工0)-0. 5Fp.，加上制造公差5̂ 10 pm,

    那么，用D. 2对Fp-，的分析，CI(n)应近似地为:

                              CI(n)=0. 5 (f.h+1. 5f,,)+1. 5fHp
                                                                        .。二。............................... ( D. 4)

    当齿轮结构刚度使得f.h可以忽略不计，或当螺旋线修形补偿时，按式(D. 2 )计算。

    对于高精度高可靠度的高切线速度齿轮，CPU)取上述计算值的6000"70%.

    b) 齿端修缘的宽度

    当载荷近似恒定和线速度较高时:取b工(:)和((0.1b)或((1. 0 m)两者中的较小者。

    对于变载荷，线速度为低、中速时:

                                      b}=(0. 5一0. 7)b ····························⋯⋯(D. 5)

D. 3. 2  C2法

    本方法基于假定沿齿宽的载荷均匀分布时的齿轮副的变形:

                                          Sb:h二Fm/(bc,) ······························⋯⋯(D.6)

    式中:

    F,.二F, KAKv

    对于高精度高可靠度的高切线速度齿轮，用下列公式计算:

                                    Cicn)=(2~3 ) Sbeh ······························⋯⋯(D. 7)

                                        氏“=(0.8一0. 9)b ·······························。·⋯(D. 8)

    对于较差精度的类似齿轮:

                                    Cl (R)=(3~4)Sbh ······························⋯⋯(D.9)

                                        b-=(0.7一0.8)b ······························⋯⋯(D. 10)
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