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NO 吕

    GB/T 10062-2003!锥齿轮承载能力计算方法》分为三部分:

    — 第1部分:概述和通用影响系数;

    — 第2部分:齿面接触疲劳(点蚀)强度计算;

    — 第3部分:齿根弯曲强度计算。

    本部分为GB/T 10062-2003的第1部分，对应于ISO 10300-1:2001((锥齿轮承载能力计算方法

第1部分:概述和通用影响系数})(英文版)。

    本部分代替GB/T 10062-1998,

    本部分等同采用ISO 10300-1:2001。为方便使用本部分作了下列编辑性修改:

    — 按照汉语习惯对一些编排格式进行修改;

    — 用小数点‘’代替作为小数点的逗号‘，’;

    — 删除了ISO 10300-1的前言和引言。

    本部分的附录A为规范性附录，附录B、附录C为资料性附录。

    本部分由中国机械工业联合会提出。

    本部分由全国齿轮标准化技术委员会归口。

    本部分起草单位:郑州机械研究所。

    本部分主要起草人:张元国、王琦、杨星原、陈爱闽、王长路。

    本部分所代替标准的历次版本发布情况为:

    - GB/T 10062-1988
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  锥齿轮承载能力计算方法

第 1部分:概述和通用影响系数

范围

    GB/T 10062中的计算公式为直齿、斜齿、零度齿和弧齿锥齿轮(除准双曲面齿轮外)的接触和弯曲

强度的计算提供了一个统一的适用方法。适用于等高齿、收缩齿

    计算公式考虑了已知的影响轮齿点蚀与在齿根圆角处断裂的各主要系数。计算公式不适用于轮齿

的下述损坏形式:塑性变形、微点蚀、表层压碎、焊合、磨损等。弯曲强度的计算公式适用于齿根圆角的

断裂强度计算，但不适用于轮齿工作表面的弯曲强度计算，也不适用于轮缘或辐板、轮毅失效的强度计

算。对于特种类型的锥齿轮的抗点蚀与弯曲强度承载能力可用恰当选择通用计算式中的各系数的数值

来进行计算。GB/T 10062不适用于接触不良的锥齿轮。

    GB/T 10062适用于当量圆柱齿轮端面重合度。,.<2的锥齿轮。对于大小齿轮的齿高变位系数总

和为零(即啮合齿轮副的法向工作压力角等于基本齿条的法向压力角)的齿轮，本标准中给出的各种关

系式是有效的。

    注:准双曲面齿轮的承载能力的计算方法由切齿机床的制造厂家提供。

    注意:当这个方法用于大的螺旋角、大的压力角和大的齿宽b> 10m.。时，GB/T 10062的计算结果

          应经过验证确定。

2 规范性引用文件

    下列文件中的条款通过GB/T 10062的本部分的引用而成为本部分的条款，凡是注日期的引用文

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部分，然而，鼓励根据本部分达成

协议的各方研究是否可使用这些文件的最新版本。凡是不注日期的引用文件，其最新版本适用于本

部分。

    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 2821-2003 齿轮几何要素代号 (ISO 701:1998,IDT)

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

    GB/T 3480-1997 渐开线圆柱齿轮承载能力计算方法(eqv ISO 6336-1--6336-3:1996)

    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/丁10062.2-2003锥齿轮承载能力计算方法 第2部分:齿面接触疲劳(点蚀)强度计算
(ISO 10300-2 : 2001, IDT )

    GB/T 10062. 3-2003 锥齿轮承载能力计算方法 第3部分:齿根弯曲强度计算 (ISO 10300-3:

2001,IDT)

    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)

3 术语与定义

GB/T 10062的本部分使用GB/T 1356和GB/T 3374中给出的名词术语和定义

4 代号与缩写词

GB/T 10062的本部分的代号是基于GB/T 2821的代号基础之上的，同时也包括了GB/T 10095. 1
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给出的代号。GB/T 10062中使用的代号与缩写词见表1.

表 1  GB/T 10062中的第1,2,3部分的代号与缩写词

代号 意 义 单位

a丫 当量圆柱齿轮中心距 m m

a切 当量圆往齿轮在法截面上的中心距 刀lm

b 齿宽 m m

b� 计算有效齿宽 m m

b, 有效齿宽 n】n】

Ab, 大端齿宽的增加量 m m

么b,' 大端有效齿宽的增加量 们】m

Ab; 小端齿宽的增加量 m m

4b‘ 小端有效齿宽的增加量 m m

C. 无量纲参数

C了 啮合刚度 N/(mm·),m)

‘四 平均啮合刚度 N/(mm·,am)

‘户 单对齿刚度(见GB/T 3480) N/(mm·tm)

co' 单对齿刚度 N/(mm·p.)

d 大端节圆直径 n】rll

d� 中点节圆直径 了盯nl

d 当量圆柱齿轮分度圆直径 幻飞m

d 当量圆柱齿轮顶圆直径 m m

d- 当量圆柱齿轮在法截面上的顶圆直径 n」n】

4e 当量圆柱齿轮基圆直径 们】幻1

dA. 当量圆柱齿轮在法截面上的基圆直径 m m

d�, 当量圆柱齿轮在法截面上的分圆度直径 nlll】

f 至接触线的距离 盯】nl

f 至中间接触线的距离

ff. 齿廓形状偏差 拜m

几ax 至中间接触线的最大距离 m m

九 齿距偏差 拜m

faii 有效齿距偏差 卜m

介 载荷修正系数

g句 确定最薄弱截面的设定的距离 m m

g钧 当量圆柱齿轮啮合线长度 m m

K"e} 当量圆柱齿轮在法截面上的啮各线长度 m m

gxL 刀具刃边半径的中心与齿轮中心线(沿刀具的分度面测量)之间的距离 nln1
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表 1(续)

代号 意 义 单位

gyb 刀齿顶刃半径的中心至冠轮节面(垂直干节面方向测量)的距离 m m

9‘- 计算接触强度系数的中间变量 m m

9.b 计算接触强度系数的中间变量 nl们)

g1 计算接触强度系数的中间变量 m n】

g,} 计算接触强度系数的中间变量 m m

gk 瞬时接触线在齿长方向的投影长度 m m

g, 在接触椭圆内啮合线长度 刀」们飞

go 冠轮(刀具)齿槽中心线至刀具顶刃圆弧半径中心的距离(在中点法截面内测量) nll】1

go" 从中点截面至压力中心的距离(沿齿长方向测量) n】rll

h.. 大端齿顶高 m n:

h.m 中点齿顶高 nl】n

h., 基本齿条齿廓的齿顶高 m m

h� 刀具齿顶高 m m

h, 大端齿根高 nlnl

h,, 基本齿条齿廓的齿根高 刀、m

h:. 中点齿根高 m m

h. 刀具齿根高 ninl

人“ 齿根应力的弯矩力臂(载荷作用于齿顶》 m :n

h" 载荷距危险截面的高度 】飞lrn

k 累加的索引号

k' 定位常数

to 接触线的长度 m 们1

!n.. 中点接触线的长度 m m

h。二 中点接触线的投影长度 m n】

刀之曰 大端端面模数 m m

力盆mn 中点法向模数 m m

刀汗mt 中点端面模数 m m

刀才.d 诱导质量(转化到动态等效圆柱齿轮啮合线上每毫米齿宽的质量) kg/mm

执 甘 单个齿轮转化到啮合线上的单位齿宽当量质量 kg/mm

” 转速 r/min

月El 小齿轮临界转速 r/min

P 尖峰载荷 N/mm

Pr 刀具的凸台 nlnl

P... 最大尖峰载荷 :J/mm
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表 1(续)

代号 意 义 单位

P 参考尖峰载荷

P.} 当量圆往齿轮端面基圆齿距 m m

4 加工余量 m m

q 计算式中的纵向曲率因子的幂

q昌 缺口参数

q,r 试验齿轮的缺口参数

r困 刀具半径 m m

r ‘ 中点截面的齿根圆角半径 m m

r ro 到载荷作用点的中点端面半径 m m

a',4 中点的法截面内节圆至载荷作用点的距离 n】rll

人l 背锥端面齿厚 m m

万.mn 中点法向齿顶厚度 n、nl

sm 中点法向弧齿厚 r了】rll

s� 刀具凸台量 m m

sm( 中点端面弧齿厚 n)m

s价 }计算截面的齿根弦长 m m

万N 危险截面的一半齿厚 m m

u 锥齿轮齿数比

U， 当量圆柱齿轮齿数比

从 民 分锥大端的切向速度 m/s

勺“m皿 最大节线速度 m/s

U 七 齿宽中点分锥的切向速度 m/s

zh印 齿宽中点齿高变位系数

J，n 齿宽中点切向变位系数

J卜 小轮接触强度系数 rl】nl

1'0 相对于光滑抛光试验件的齿距误差的跑合量 11111、

Yi 啮合线上最大弯曲应力的载荷作用点的位置 m m

}， 啮合线上载荷作用点的位置 m m

y妞 齿距偏差的跑合量 um

Z 齿数

Z1 当量圆柱齿轮的齿数

乞vn 当量圆柱齿轮在法截面上的齿数

A 动载系数的辅助系数

Am 载荷分配系数的辅助值 mm'
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表 1(续)

代号 意 义 单位

A; 载荷分配系数的辅助值 mm'

A- 大端齿厚允差 m m

A户 载荷分配系数的辅助值 mm'

B 动载系数的辅助系数

C 质量等级

C, 齿顶修缘量 胖m

C, 非平均条件下的轮齿刚度的修正系数

CF 非平均条件下的轮齿刚度的修正系数

CZL , CZR , Cn 确定油膜的系数

E 弹性模量(杨氏模量) N/-m'

E,G,H 齿廓形状系数的辅助系数

F 中间区域系数的辅助系数

Fm 齿宽中点分锥上的名义切向力 N

FmH 齿宽中点分锥上的作用的切向力 N

HB 布氏硬度

K 常数，轮齿载荷系数

Kv 动载系数

Kq 使用系数

K} 弯曲强度计算的纵向曲率系数

Kea 弯曲强度计算的齿间载荷分配系数

Kea 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

Kna 接触强度计算的齿向载荷分布系数

Kxa-. 支承系数

L 应力修正计算公式中的经验常数

L 修正系数的辅助系数

M 应力修正计算公式中的经验常数

N 临界转速比

N, 载荷循环次数

O 应力修正计算公式中的经验常数

尸 名义功率 kW

Pd 大端径节 I/in

Ra =CLA=AA算术平均粗糙度 拼m

R 外锥距 m m
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表 1(续)

代号 意 义 单位

Rm 中点锥距 m m

Rz 平均粗糙度 尸m

RzT 试验齿轮的平均粗糙度 拜m

RZ,, prtn=10 mm的齿轮副的平均粗糙度 拼m

SF 弯曲强度的安全系数

5而‘n 弯曲强度的最小安全系数

S� 接触强度的安全系数

SHo1 接触强度的最小安全系数

丁 名义转矩 :Vm

Y 齿形系数

Y, 惯性系数

Y, 应力集中与应力修正系数

Y� 惯性系数

YB 弯曲应力系数

Yc 压缩应力系数

YF 载荷作用于齿顶时的齿形系数

YFS 展成齿轮的复合齿形系数

Y, 锥齿轮几何系数(方法B2)

YK 锥齿轮系数

Y,S 弯曲强度计算的载荷分担系数

YNT 标准试验齿轮的寿命系数

YF 复合几何系数

YR 光滑试样的表面系数

YRT 粗糙度RZT二10 pm的试验齿轮的表面状况系数

YRrdT 相对表面状况系数

Y 载荷作用干齿顶时的应力修正系数

YST 标准试验齿轮的应力修正系数
l

      Yx 齿根应力的尺寸系数

Y, 实际齿轮的动态敏感系数

YxT 标准试脸齿轮的动态敏感系数

Yr re, T 相对敏感系数

Y 弯曲强度计算的重合度系数

Z 速度系数

ZF 弹性系数
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表 1(续)

代号 意 义 单位

Z� 区域系数

ZR 接触强度计算的锥齿轮系数

ZL 润滑剂系数

Z: 载荷分担系数

Zm-e 中间区域系数

ZNT 标准试验齿轮的寿命系数

ZR 接触强度计算的粗糙度系数

Zx 尺寸系数

Zw 齿面工作硬化系数

Zo 接触强度计算的螺旋角系数

an 轮齿中心线上载荷作用点的法向压力角 (.)

庄n 法向压力角 (。)

口、， 当量圆往齿轮的法向压力角(一an) (.)

a丫‘ 当量圆柱齿轮的端面压力角 C")

awt 端面工作压力角 (。)

口F.n 当量直齿轮齿顶载荷作用角 (。)

口L 齿面上载荷作用于某点的法向压力角 (。)

荡 中点螺旋角 (。)

尽e 当量圆柱齿轮基圆螺旋角 (。)

Y. 齿形和轮齿修正系数的辅助角 (。)

S 节锥角 (0)

S. 顶锥角 (.)

S, 根锥角 (。)

E.a 当量圆柱齿轮的端面重合度

C，.n 法截面内当量圆柱齿轮的端面重合度

E.p 当量圆柱齿轮的纵向重合度

E.y 总重合度

eN 载荷分配率

叹 齿顶角 (。)

6, 齿根角 (.)

夸 确定薄弱截面的设定角 (。)

弥 载荷作用点处法向弧齿厚所对应圆心角的一半 (。)

P 密度 kg/mm'

po 刀刃的半径 m m
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表 1(续)

代号 意 义 单位

尸, 圆柱齿轮基本齿条齿根圆角半径 rn幻1

P..a 相对曲率半径 m n飞

PF 30。切线切点的圆角半径 m m

P 滑移层厚度 m m

口B 抗拉强度 N/-m'

口F 齿根应力 N/mm'

口F砚lm 试验齿轮的弯曲疲劳极限 N/mm'

0FE 材料的弯曲疲劳极限 N/mm'

口FP 许用齿根应力 N/mm'

口印 齿根应力基本值 N/mm'

口日 接触应力 N/mm'

ox um 试验齿轮的疲劳极限 N/mm'

口HP 许用接触应力 N/mm2

口曰0 接触应力基本值 N/mm'

002 残余变形。.2%时的应力 N/mm

T 齿根最薄弱点的切线与轮齿中心线的夹角 (。)

0 齿形和轮齿修正系数的辅助系数

F 泊松比

践。，Fso 40℃和50℃时油的名义动态猫度 mm' /s

角速度 rad/s

X 缺口根部相对应力差 mm一]

Xi 试验齿轮缺口根部的相对应力差 mm-,

艺 轴交角 (。)

其他角标

0,1,2 刀具、小齿轮、大齿轮

X 动态等效的圆柱齿轮

A,B,B1,

  B2,C
由A,B,B1,B2和C法确定的值

(1),(2) 插值尝试法

与从mn(除， 外)有关的值

5 应用

5.1 方法

5.1.1 通则

    GB/T 10062主要用于计算从图纸或测量(重新计算)中获得必要数据的锥齿轮。在初步设计阶
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段，所获得的数据是有限的，对于某些系数可采用近似或经验的数值。此外，在某些应用场合或粗略计

算中，某些系数可设定为“1”或某个常数。但此时应选用保守的安全系数(见5,2)。无论何种情况，如
果A,B,C法的结果不一致，则优先选择实际尺寸、全负荷试验。如果A法的精确度与可靠度已被证

明，与B法比较优先选用A法，同样B法与C法比较则优先选用B法。

5. 1.2 实际尺寸、全负荷试验

    齿轮传动设计实际尺寸、全负荷的试验是预测整个齿轮系统性能(齿轮承载能力)的最有效的方法。

试验方法不需要用A,B,C法中任一种计算来校验。然而，对于锥齿轮，习惯上用B法或C法进行初始

设计，然后用试验方法来改进，以达到最佳的轮齿接触、工作的平衡性以及可调节性。

5. 1. 3 A法

    从其他类似的齿轮传动结构的运行中获得丰富的经验，从试验结果或现场数据的推论中获得满意

的指导资料。包括在上述推论中的系数要用精确测试和传动系统的深人的数学分析或运行现场的经验

等来评价。为使用A法，要知道齿轮载荷的全部数据，这些数据要清楚被描述并提供全部数学分析与

试验的前提条件、边界条件、影响到结果的各种特征等。例如，这种方法的精确度要通过公认的齿轮测

试来证实。对于这种方法，用户和供应者协商一致。

5.1.4  B法

    从其他类似的齿轮传动结构的运行中获得丰富的经验，从试验结果与现场数据的推论中获得满意

的指导资料。推荐本计算方法用于设计方案的比较。此外，对某些系数给出了近似的方法及其评价的

相关假定。对于给定工作条件下的相关假定的有效性要予以检验。

5.1.5  C法

    在评价某些系数时，如不能获得适当的试验结果或类似设计的现场经验，则要采用进一步简化的计

算方法。上述简化计算方法对于特定的使用条件或某些特定的前提(例如，与验收试验相关的前提条

件)是适用的

5.2 安全系数

    当选择安全系数时，允许的齿轮失效概率应小心地权衡，以平衡可靠度与成本之间的关系。如果在

实际载荷条件下用试验齿轮箱的方法能精确鉴别齿轮的性能，则可采用较低的安全系数。安全系数由

计算强度除以工作应力来确定。

    除上述总的要求以及与表面接触疲劳强度(点蚀)和齿根弯曲强度(GB/T 10062. 2,

GB/T 10062. 3)有关的特殊的要求以外，只有当仔细考虑了材料数据的可靠度、计算所用载荷值的可靠

度后才能确定安全系数。在给定的失效概率条件下，用于计算的材料的疲劳极限才是有效的(GB/T

8539材料的疲劳极限在失效概率为1%的情况下有效)。当安全系数增加时，则失效的危险降低，反之

亦然。如果载荷或系统对振动的响应是估算的而不是测试所得的，则应采用较大的安全系数。

    在确定安全系数时，要考虑下述的变化:

    — 由于制造公差引起的齿轮几何参数变化;

一一对中度的变化;

— 由于化学成分、纯净度与微观结构的变化(材料质量与热处理)引起的材料变化;

    — 润滑与齿轮使用寿命期间维护的变化。

    安全系数取值的合理性取决于计算中的假定的可靠性(例如:计算的载荷假定)以及齿轮本身所要

求的可靠性(可能发生的齿轮失效)。

    齿轮产品应具有接触强度的最小安全系数S.-- i f弯曲强度的最小安全系数SFmln =1. 3对弧齿

锥齿轮) ISF--1. 5(对于直锥齿轮或汤镇5。的斜齿锥齿轮)。
    对于点蚀损坏与断齿的最小安全系数，供应者与用户应协商一致。

5.3 强度系数

5.3.1 试验

    对齿轮箱的性能的考验，最有效的方法是实际尺寸、全负荷的试验 然而，这个方法受到高成本的
                                                                                                                                                                        9
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限制 当类似的设计有丰富的经验并能获得有关数据时，那么可从上述经验与数据中通过推断分析获

得满意结果。另一方面，当不能获得适用的测试数据与现场运行数据时，应保守地选取强度系数值。

5.3.2 制造公差

    强度核算各系数的取值应基于零部件加工的最低的规定精度。精度等级应按GB/T 10095. 1齿距

偏差确定。

5.3.3 隐含的精度

    当系数的经验数据由曲线给出时，GB/T 10062提供了曲线拟合方程，以便编程。

    注:拟合曲线的常数和系数明显地比经验数据高一些。

5.4 其他因素

5.4. 1 综述

    除影响接触强度和弯曲强度的各系数外，其他相关系统因素对整个传动性能也有重要影响。上述

的影响在计算时必须考虑。

5.4.2 润滑

    只有当运转的齿轮轮齿配有与载荷、速度和齿面粗糙度相适应的润滑油(有合适的戮度和添加剂)，

并有足够润滑油供给齿轮与轴承，而且保持合适的运行温度时，GB/T 10062计算公式所确定的承载能

力才有效。

5. 4. 3 不对中误差

    许多齿轮传动系统需外部支承基础(例如机器的底座)以保证齿轮啮合的正确性。如果这些支承基

础设计不良、存在初始的不对中误差，或由于弹性变形或热变形或其他影响因素，使这些支承基础在运

行中变成不对中的状态，对整个齿轮传动系统的性能将产生不利的影响。

5.4.4 变形

    由于悬臂、径向和轴向载荷造成的齿轮的支承箱体、轴与轴承的变形影响到轮齿啮合过程的接触。

因变形是随载荷而变化的，要在不同载荷下都获得好的轮齿接触是很难的。一般来说，原动机与工作机

械的外载荷所引起的变形会降低齿轮的承载能力。外力与内力引起的变形在确定轮齿实际接触时都应

充分考虑。

5.4.5 材料和冶金质量

    大多数锥齿轮由表面渗碳淬火钢制造。这种材料和其他材料的疲劳极限应在锥齿轮试验基础之上

来确定。材料疲劳极限(基于钢的冶金制造与热处理的不同状态来确定)从GB/T 8539中查取。为选

取材料的疲劳极限，应规范材料的硬度、拉伸强度以及质量等级。

    注 高质量等级的钢具有高的疲劳极限，低质量等级的钢具有低的疲劳极限.

5.4.6 残余应力

    任何一种含铁的材料具有一种表层一心部硬度梯度 这表明存在残余应力。如果处理恰当，齿面表

层将是压应力，因此提高了轮齿弯曲疲劳强度。喷丸、表面渗碳、感应硬化(如果处理得当)是造成轮齿

表面压应力的通用方法。热处理后的不恰当的磨齿工艺可能降低残余压应力导致轮齿齿根圆角处的残

余拉应力，从而降低了材料的疲劳极限。

5.4.7 系统动力学

    所使用的分析方法公式中包括动载系数K.,，由于轮齿制造误差产生了附加载荷，从而降低了齿轮

的承载能力。一般来说，本分析计算方法提供了简化值，以便于应用。

    由于原动机与工作机械联结的质量的相对运动，并因此而引起的系统的动力响应产生了附加的轮

齿载荷。使用系数K*仅考虑原动机与工作机械的运行特征。但应认识到齿轮传动副、齿轮箱体的误

差和工作机械等诸多因素在接近系统的固有频率处诱发激振，共振能产生比正常载荷大几倍的载荷。

因此，涉及到临界使用情况时，推荐进行整个系统的分析。这种分析包括原动机、工作机、联轴器、安装

    10
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条件、激振的根源等整个系统。必须计算自振频率、振型、动态响应的振幅等

5.4.8 接触斑点

    为补偿轴和安装基础的变形，在制造过程中绝大多数锥齿轮的轮齿在齿高与齿长方向是鼓形的。

这样造成了滚动检查时，在轻载荷下为局部接触斑点 除另有规定外，在设计载荷下轮齿接触斑点应分

布整个齿面，不能有集中于大小齿轮边缘的斑点。对于未按鼓形齿加工的并且接触斑点不良的锥齿轮，

使用强度计算公式时需要对GB/T 10062的系数修正，这些锥齿轮没有包括在本标准内。

5.4.9 腐蚀

    齿轮的腐蚀会明显降低轮齿的弯曲强度与接触强度。轮齿腐蚀影响的定量分析超出了

GB/T 10062的范围。

5.5 基本计算公式中的影响系数

    GB/T 10062基本计算公式包括了由几何参数确定的系数或常规方法确定的系数，上述系数都要

根据它们的计算式计算。

    GB/T 10062的计算公式也包括了反映制造偏差和齿轮箱工作周期的系数 考虑到众多的影响，

这些系数通称为影响系数。虽然这些系数按相互独立来处理，但在一定程度上是相互影响的(难作定量

分析)。这些系数包括影响载荷的系数Ka,K-K�p,KFp,K,KF。和影响许用应力的诸系数。
    还包括反映应力与寿命关系的系数。

    各影响系数可用不同的方法来确定。如果需要，系数代号可加下标A,B,C等 除另有规定外(例

如应用标准中有规定)，对重要的传动优先选用更精确的方法。当计算影响系数的方法不能简明识别

时，建议使用补充下标。

    对于某些应用情况，必须采用不同的方法选择各系数(例如:确定动载系数、齿间载荷系数的不同的

方法)。书写计算报告时，所采用的方法用扩展的下标注明。例如:Kv-c, Kx,--p ,

6 外部作用力与使用系数Kp

6.1 名义切向力、名义转矩、名义功率

    GB/T 10062中，把小齿轮转矩用于基本的应力计算公式中 为确定轮齿的弯矩或齿面上的力，在

分锥中点齿宽处计算切向力。

F，，=
2 OOOT,.,

d-,
                    (1)

T- =
F., d�,
  2 000

1 000尸 9 549尸
(2)

m }.x 趁12

尸 = Fm, v.,
1 OuU

I.-    T,.2n,.2
1 000 9 5连9

(3)

d-,.2}1
2 000

dm-n,。
  19 098

                                    (4)

    工作机械的名义转矩是决定性的。该工作转矩是在最苛刻或常规的条件下长期运转时的转矩

    例如:最大的恒定的轧制转矩，最大的起重转矩。

    如果原动机的名义转矩相当于工作机械的转矩，也可用原动机的转矩。

6.2 变载荷工况

    如果载荷不是均匀的，则必须仔细分析，其中要考虑外部动载系数与内部动载系数。要确定齿轮预

期寿命内的各种载荷及其运行时间。按基于Miner法则(见GB/T 3480)的方法，根据转矩图谱确定齿

轮的当量寿命。
                                                                                                                                                                      11
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63 使用系数KA

    如果没有可靠的经验数据，或不能获得由实际测试或综合的系统分析确定的载荷谱时，可采用根据

6.1确定的名义切向力Fm与使用系数K,,进行计算。该使用系数允许任何外部施加的动载荷超过名

义工作转矩T,.

6.3. 1 影响外部动载荷的系数

    在确定使用系数时，应考虑到下述事实:许多原动机会产生瞬时尖峰转矩，该尖峰转矩比按额定功

率和工作机械所确定的转矩要大许多。有许多可能的动态过载源 应予以考虑:

    — 系统振动;

    — 临界速度;

    — 加速转矩;

    — 超速;

    — 系统运行中的突然变化;

    — 制动刹车;

    — 反向转矩(如车辆的减速制动的转矩)，它导致轮齿反向齿面受载。

    在齿轮传动工作范围内进行临界速度的分析是必要的。如果临界速度存在，为了消除共振或对系

统提供阻尼以尽量降低齿轮和轴的振动，应对整个齿轮传动系统的设计进行修改。

6. 3. 2 使用系数的确定
    对一个特定的应用场合的使用经验进行全面分析，是确定使用系数最好的方法 例如船用齿轮，它

承受周期性的尖峰转矩(扭振)，并且设为无限寿命，使用系数可定义为周期性尖峰转矩与名义额定转矩

之比。名义额定转矩由额定功率与速度确定。

    如果齿轮承受有限次数的并超过周期尖峰转矩的变载荷，其影响可直接按增大使用系数(表示载荷

图谱的影响)的方法表示。
    如果不能获得使用经验数据，则应进行全面的分析研究。如果确定使用系数的这两种方法都不能

实现 则可用附录B提供的近似值。

7 动载系数K}

7.1 概述

    动载系数K.,是考虑轮齿制造质量对速度、载荷的影响以及下列((7.2-7.6)的各种因素的影响。

动载系数表示轮齿总载荷(包括内部动态影响)与所传递切向载荷的比例关系，并用载荷总量(内部有效

动载荷加所传递的切向载荷之和)除以传递的切向载荷表示。轮齿内部动载荷的因素分为两种种类:设

计与制造。

7.2 设计

    设计因素包括:

    — 节线速度;

    — 轮齿载荷:

    — 旋转元件的惯量与刚度;

    — 轮齿刚度变化量;

    — 润滑剂的性能;

    一一轴承刚度与箱体结构;

    — 临界速度和齿轮箱的内部振动。

7.3 制造

    制造因素包括:

    — 齿距偏差;
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    — 节圆面对旋转轴心的径跳;

    — 齿面偏差;

    — 啮合轮齿副的相配性;

    — 元件的平衡;

    — 轴承的配合与预载荷。

7. 4 传动误差
    即使输人的转矩与速度恒定，也存在齿轮质量的明显振动及其产生的轮齿动载荷。这些动载荷由

啮合轮齿的相对运动产生，振动是由传动误差导致的激振引起的。一对齿轮副理想的运动要求输人与

输出之间速比恒定 传动误差定义为对啮合齿轮副均匀角运动的偏差。传动误差受许多偏差的影响，

这些偏差是:理想齿轮与设计齿轮的齿形偏差、制造加工方法的偏差以及运行条件等。运行条件包括下

列各项:

    a)节线速度。激振的频率取决于节线速度与模数。

    b)轮齿一个啮合周期的齿轮啮合刚度的变化。这是一种激振源，对直锥齿轮与零度锥齿轮而言特

        别明显。重合度大于2.0的弧齿锥齿轮的刚度变化较小

    c)齿轮传递的载荷。由于变形取决于载荷、设计的轮齿齿廓修形只能保证一种载荷下均匀的速

        比。载荷与设计载荷不同时传动误差将增加。

    d)齿轮和轴的动态不平衡。
    e)使用环境。轮齿齿廓的过多磨损与塑性变形将使传动误差增大。齿轮传动应有合适的润滑系

      统、封闭的运行空间、密封条件以维持一个安全的运行温度和无污染的环境。

    D轴的对中度。齿轮载荷和齿轮、轴、轴承、箱体的热变形影响到轮齿啮合的对中度。

    9)轮齿摩擦引发的激振。

7.5 动态响应

    轮齿的动载荷受下述因素影响:

    — 齿轮、轴和其他主要内部零件的质量;

    — 轮齿、轮体、轴承与箱体的刚度;

    — 阻尼、阻尼源主要是轴承与密封，其他的阻尼源包括齿轮轴的滞阻、滑动面与联轴器的砧性

          阻尼。

7.6 共振

    当一种激振频率(轮齿啮合频率、轮齿啮合倍频)等于或接近齿轮传动系统的固有频率时，共振会引

起高的轮齿动载荷。当某一转速产生共振引起内部动载荷变大时，应避免在这种转速范围下运行

7.6.1 轮体共振
    高速与轻载的齿轮的轮体可能具有在工作速度范围内的固有振动频率。如果轮体受到接近其固有

频率激振时，则共振产生的变形要引起轮齿高的动载荷。薄板形或薄筒形振动能引起轮体的破坏。

    当轮体共振时，确定动载系数Kv的B法和c法不再适用。

7.6.2 系统共振
    原动机、齿轮箱、工作机械、联结轴与联轴器组成一个系统，齿轮箱是该系统中的组成部分。该系统

的动态响应取决于系统的组成。在一定的情况下，系统的某一固有频率可能接近与工作转速相关的激

振频率。在这样的共振条件下，齿轮箱的运行必须进行仔细分析评价。对于临界状态的齿轮传动，推荐

对整个系统进行详尽的分析。当确定使用系数时，同样也要详尽分析。

7.7 计算方法

7.7.1 概迷

    一对锥齿轮传动是一种非常复杂的振动系统。不能仅考虑一对锥齿轮来确定动态系统与固有振动

频率(引起动载荷)。小齿轮轴的对中度可调整改变，主要取决于装配调整操作人员的水平、间隙、齿轮
                                                                                                                                                            13
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轴、轴承、箱体等的弹性变形。对中度的轻微的调整变化将改变锥齿轮副的相对旋转角度，也改变轮齿

上的动载荷。齿长和齿廓的鼓形妨碍了真正的共扼啮合并使轮齿精度难于确定。

    在上述情况下，动载系数的可靠数值可由测试方法充分验证过的数字模型来确定。如果已知的动

载荷已加到名义的传递载荷上，则动载系数取1.

    在本条中，提供了确定Kv的几种方法，按精确度顺序为A法(Kv-A)至c法(Kv-c).

7.7.2  A法，凡一A

    Kv_�由综合的分析法来确定，由类似的设计经验所证实，并在确定过程中采用下述步骤:

    a)建立包括齿轮箱在内的整个动力传动振动系统的数学模型。

    b)测试或用可靠的模拟程序计算受载下的锥齿轮副的传动误差

    c)用系统模型a)和传动误差b)引起的激励来分析小齿轮轴和大齿轮的动态响应。

7.7.3  B法，Kv_a

    本法作了简化，假定:包括大齿轮与小齿轮为综合质量在内的一对锥齿轮副构成一种基本单质量-

弹簧振动系统，弹簧刚度是接触轮齿的啮合刚度。根据上述假定，Kv_A法中没有包括由于轴及其联结

的质量的扭振而产生的力。如果除锥齿轮副外的其他质量是由相对低的扭转刚度的轴联结时，这是符

合实际的。对于带有很大横向柔性的轴的锥齿轮副，真实的固有频率低于计算的频率。

    动载荷的大小取决于齿轮的精度，即齿廓形状和齿距精度。对锥齿轮而言，确定齿廓形状偏差是困

难的(不是渐开线型)。另一方面，齿距偏差能相对容易地测出。因此，本方法在确定动载系数时，用齿

距偏差代表传动误差的数值。

    在计算Kv-B时，需要下述数据:

    a)齿轮副的精度(齿距偏差);

    b)小齿轮与大齿轮的质量惯性矩(尺寸与材料密度);

    c)轮齿的刚度;

    d)切向载荷。

7.7.3.1 速度范围

    无量纲的基准速度N

                                        N=鱼 ...............·······...........········，·⋯ (5)
                                                                                        nei

    式中:nei是按7. 7. 3. 2确定的共振转速。

    借助于基准速度N，全部速度范围可分为4个区段:亚临界区、主共振区、超临界区与过渡区(主共

振区与超临界区之间)。
    由于某些零件(如轴、轴承、箱体)的刚度没有包括阻尼的影响，所以共振速度要高于或低于按公式

(6)算得的速度。为安全起见，共振区定义为。. 75<N<1. 25

    用Kv-。法计算的各区段如下:

    — 亚临界区，N镇0. 75，用A法或B法确定;

— 主共振区，0. 75<N域1.25(在此区段的运行必须避免，若不可避免则必须用A法分析);

过渡区，1. 25<N<1. 5，用A法或B法确定;

— 超临界区，N> 1. 5，用A法或B法确定。

关于速度范围的更详细的资料见GB/T 3480.

7.7. 3.2 共振速度

NEI=

    刀 ，月

30 x 10'

c,F ⋯                         (6)

一
_，m; m红 ⋯
m," + mi
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    对于圆柱直齿轮，用c,=20N/(mm " pm)对圆柱斜齿轮的研究表明，螺旋角增加时，刚度降低。
另一方面，锥齿轮的轮齿在锥体上的螺旋形布置加强了斜齿、弧齿锥齿轮的刚度。由于缺乏更深人的了

解，在平均的条件下(F.,KA/b,>100N/mm，与be/b>0. 85)，圆柱直齿轮的刚度对锥齿轮是适用的。因

此，c，能按下式确定:

                                          ‘，=c,CFCb··········································⋯⋯ (8)

    式中:

      c,o— 平均条件下的轮齿啮合刚度，可采用20N/(mm " pm)值。若经验表明有另外的数值对

          锥齿更适用，则要用该数值替换20N/(mm·pm) ;
CF与Ce— 对非平均条件下的修正系数:

    对于F.,KA/b,>100N/mm        CF =I ··································，···········，，，······.....⋯⋯ (9)

    对于F.,KA/b,0 00N/mm         CF=(Fm,KA/b,)/(IOON/mm)·····························⋯⋯ (10)

    对于b,/b>0.85               C6=1·，···‘··················································⋯ ⋯ (11)

    对于b,/b<0.85               Cb=b,/(0.85b)················································⋯⋯ (12)

    b。有效齿宽。有效齿宽b。是接触斑点的实际长度(见附录C)。在满载条件下，接触斑点的长度是

齿宽的8500。如果在受载条件下不能获得接触斑点长度的数据，则采用b,=0. 85b,

    如果精确确定锥齿轮副的惯性质量矩m,和my，由于制造成本或其他原因不能实现时(在设计阶

段)，则常用轮体设计的锥齿轮可用近似等效的圆柱齿轮代替(下标x)(见图1).

图1 用于确定动载系数的近似动态等效圆柱齿轮

                      I

nl}.2导in,..,=面P二‘t2阴4-     (13)
COs a�

            1

M'-一百p :c
d'优 uz

cosza� 1+uz

例如，对X 200的钢制齿轮如一7. 86 X 10-'kg/mm')为:

                                  二，..a.=3. 50 X 10-'dm,

用c,=20N/(mm·pm)代人式(5)与式(6) :

1十uZ

N一;.38X1。一二‘z, dm,‘{乒             zu 一。。84典之粤}L084 z, vm, . / ..........⋯⋯(16
                                  ’                                  V 1十 矿 IOU 勺 1+ ù

用图线确定实心钢制小齿轮和实心钢制大齿轮相啮合的共振速度，见图2
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︵口
，
‘
\﹄︶\‘
;

    图2 确定共振速度叭的图线(用于实心钢制小轮和实心大轮的啮合，。，=20N/(mm·卜m)

7.7.3.3 亚临界区(N簇0.75)

车辆齿轮与工业齿轮的常用运行范围。

K、。=NK+1···············⋯⋯ (17)

一
执

按前面给出的B法的假定，采用下式:

                                                K
_bfPe“‘
  F。，KA

    式中:

                                    几 ;=几，一yp刁p恕%

    y，见9.5，几t见9.3.1，，v，2与‘3见表2

    注 齿顶修缘的影响没有考虑。因此，对于具有齿廓修形的锥齿轮副，上述计算偏于安全。

    对圆柱齿轮，采用乙=14N/(mm·胖m)。对圆柱斜齿轮的研究表明，螺旋角增加时，齿的刚度降
低。另一方面，锥齿轮的轮齿在锥体上的螺旋形布置加强了斜齿、弧齿锥齿轮的刚度。由于缺乏更深人
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的了解，在平均的条件下(F,� KA/be > 100N/mm，与b,/b>0. 85)，圆柱直齿轮的刚度对锥齿轮是适用

的。因此，。，可按下式确定:
c=,}C,C,······，·····⋯⋯             (19)

    式中:

    Co— 平均条件下的单齿刚度;
    注:可采用14N/(mm " dam)的数值。如果经验表明对锥齿轮有更适用的数值，则上述值可被取代

G、吼— 非平均条件下的修正系数(见式(9)~式(12))0

7.7.3.4 主共振区(0. 75<N< 1. 25)

    按B法的假设，用下式计算:

K- 一bf pea c
F-,Kp

c-, + coo+1 ·······‘·········，··，，······⋯⋯ (20)

日与几。见7. 7. 3. 3; c,,z与‘;见表2,
7.7.3.5 超共振区(N>1.5)

高速齿轮与类似要求的齿轮在此区域中运行:

K- 二
bf ceac
F-,KA

‘:.。+ c,7······························，·⋯⋯ (21)

。‘与几、见7. 7. 3. 3 ; c, ,。与cm见表2,
表2 式〔18)~式(21)中的影响系数c,, ̂-c,7

影响系数 1<E�<2' ‘<20

c," 0.32 0.32

c-z =c.l +c,a
cvlc 0.34 0.57/(s。一0.3)

c屺d 0. 23 0. 096/(￡一1. 56)

c,< 0.90 (0. 57一0.05e�)/(c。一1.44)

岛少 0.47 0. 47

,., 0 s+c,,
c., 0. 47 0. 12/(e。一7. 74)

1<e,',<I-5 1.5(c�(2.5 ‘妻2.5

‘v7了 0.75 0. 125sin〔二(:。一2)1+0.875
{

{ I“
    用于。，见式(A.39).

b齿距偏差的影响系数，假定为常数。

    齿廓偏差的影响系数.

d啮合刚度周期变化量的影响系数。

    考虑由啮合刚度的周期变化量所激励的扭振的影响系数.

f在超临界区，。，与临影响系数对K-、的影响对应亚临界区认与cvZ的影响。

9 本影响系数考虑由于啮合刚度的变化量而产生的作用力的一个分量(这个作用力的分量是在基本恒速下由轮

    齿弯曲变形引起的)。

7.7.3. 6 中间区(1. 25<N<1. 5)

    在本区域中，动载系数在N=1. 25的Kv-B与N=1. 5的K v-B之间用线性插值法确定。K-B按

7. 7. 3. 4与7. 7. 3. 5计算

Kv-n=Kv
        .K-.,,-, :一Kv。1-1 11

.,N=1 11十 —
                                          V.乙J

(1. 5一 N)············，··⋯ (22)

7.7.4

7.7.4

C法，Kv-c

  综合评述
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    图3为动载系数图线，当缺乏专业的动载荷知识时可采用这些图线 图3的图线以及下面给出的

计算公式是建立在经验数据基础之上的，未考虑共振(见7.6)0

    由于经验图线的近似特性和在设计阶段缺乏齿轮制造误差实测值，动载系数曲线必须在制造方法

的经验以及考虑影响到设计的运行条件的基础之上来选择(见7. 7. 1)。在大多数情况下，根据以前齿

面的接触斑点的经验是有帮助的。

    由曲线 6̂-9与精密齿轮传动((7. 7.4.2)选择Kv一 c是基于传动误差(见 7. 4 )基础之上的。如果不

能获得传动误差，则评价齿面上的接触斑点也是合理的。如果每侧齿面的接触斑点不一致，则齿距精度

(齿距偏差)作为精度的代表数值，以确定动载系数。C是精度等级系数，按GB/T 10095. 1给出的计算

式计算。

//‘
了弃 9

/ //
尸zc一s

///
/.

一一一一一
声口 C弃7

夕 ///
尸尸尸一

/// 一 一产产洲
一一一一~

一.一一~一~~.
一 C=6一

熊//}t1 ; 葬蒸
      20            30

      节线速度/Cm/s)
图3 动载系数凡_。

7.7.4.2 精密齿轮传动
    当齿轮传动采用很高精度等级工艺控制方法来制造时(一般情况下，当GB/T 10095. 1的CG 5时，

或设计制造与使用经验保证为低传动误差时),Kv的值可取1.0与1.1(取决于类似应用的经验和实际

达到的精度)。为了正确使用Kv.的上述数值，齿轮传动必须保持精确的对中度和充分的润滑，使得在

运行条件下保持该齿轮传动的全部精度

7.7.4.3 经验曲线

    图3中表示的C=6至C=9的经验曲线是由下述各式得出的:

    6镇C镇9

    6镇2镇1 20。或10 000/m��,(取较小的值)

    1. 25镇ram�毛50

    在经验与深人考虑动载的影响因素的基础上，曲线可延长超过图中的端点处 为计算机的计算，式

(23)定义为图形中曲线端点的计算公式。

一
K,

      A

A十丫200v

鱼
鲡

 
 
一一
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式中:

A = 50+ 560.0一B)

B= 0.25(C一5. 0) o, ssv

(25)

(26)

C— 按GB/T 10095. 1确定的精度等级系数(用M.�与式 确定)。也可用齿距偏差计算并进

行圆整。

C=0.5048 In(z)一1.144 In(znm�) + 2.852 ln(f�十3.32 .................

式中:

z— 小轮或大轮的齿数，用计算得C值大的齿数;

人— 齿廓中点的齿距偏差，单位为微米(um).
对于某种给定精度等级C系数，推荐的最大节线速度按下式确定

戈斗tm竹 =
仁A+(14一C)]2

200

(27)

(28)

v., ma>大端节圆直径的最大节线速度(图形中Kv曲线的端点处)，单位为米每秒(m/s).

8 齿向载荷系数K�p,K"

8.1 概述

8.1.1齿向载荷系数KHp,KF。修正强度计算式，反映载荷沿齿宽分布的均匀性。

8. 1. 2  K.,定义为每单位齿宽的最大载荷与单位齿宽的平均载荷之比。

8.1.3    K,定义为最大齿根应力与平均齿根应力之比。
8.1.4 载荷不均匀分布的大小受下列因素影响:

    — 轮齿制造精度、轮齿接触斑点、齿距精度;

    一一在安装中齿轮的对中度;

    — 由轮齿内部载荷或外部载荷引起的轮齿、轴、轴承、箱体、支承箱体的基础的弹性变形;

    — 一轴承公差;

    — 齿面赫兹接触变形;

    一 一由于运行温度产生的热膨胀与热变形(特别对于箱体与齿轮轴、轴承的材料不同的齿轮装置特

        别重要);

    — 由于运行速度产生的离心变形。

8.1.5 锥齿轮的几何特征是沿着齿宽方向变化的。切向载荷的轴向分量与径向分量是随轮齿接触位

置而变化的。同样，齿轮箱的安装基础变形与轮齿变形也要改变，进而影响到轮齿接触的位置、大小与

形状。

    对于运行转矩变化的情况，在满载下应期望有“理想”的接触，在中间载荷下，可接受满意的接触。

    G曰T 10062不适用于接触斑点不良的锥齿轮(见5.4.8与附录C),

8.2  A法

    为按A法精确确定载荷沿齿宽的分布，所有影响系数(例如:在使用中齿根应力的测量)都要全面

的分析。然而由于其成本高，在实践中这种分析方法受到限制。

8.3  B法

    锥齿轮的B法的方案还在研究中。

8.4  C法

8.4.1 齿向载荷分布系数凡。一。
                                                                                                                                                            19



GB/T 10062. 1-2003/ISO 10300-1:2001

    在锥齿轮中，齿向载荷分布主要受到鼓形齿与使用中变形的影响。为考虑鼓形效果(点接触)用一

椭圆代替矩形接触区，椭圆的长轴等于齿宽b，其短轴等于相应的当量圆柱齿轮端面啮合线的长度。在

载荷分布的计算中，这个系数取〕5(这个值仅适应用于附录C规定的具有良好接触斑点的锥齿轮副)。

    变形的影响与轴承布置的影响，用装配系数K,,-、来考虑。K.,,的值见表3.
                                      表3 装配系数K�.

接触斑点检验 小齿轮与大齿轮的装配条件

检查接触斑点
没有任何齿轮是

    悬臂装配

一个齿轮是悬臂

    装配

两个齿轮件都是

    悬臂装配

满载下对每套齿轮在箱体中检查 1.00 1.00 1.00

轻载下对每套齿轮检查 1.05 1.10 1.25

用标准齿轮装置检查，估算满载下的接触斑点 1.20 1. 32 1.50

注:在最大的工作载荷下并在良好的接触斑点条件下检查，最大的工作载荷由装配条件下齿轮的变形试验证实。

注意:观察到的接触斑点是各个位置轮齿啮合接触的累积图形。仅当在齿轮一整转中接触斑点的

      偏移是小的(偏向小端或偏向大端)，上述计算式才有效。特别对于用研磨法精加工的齿轮，

      单对齿接触斑点的偏移是很明显的。

为补偿在满载下有效齿宽b小于齿宽b的85%，齿向载荷系数要修正，则齿向载荷系数KaP-c为:
对于b,->0. 85b

一
KHVC=l. 5KHII

对于b,<O. 85b

Ka-,=1. 5K.-鱼85...⋯⋯，....................⋯⋯(30 )
                          b,

                            b

    上述公式对非鼓形齿不适用。

8.4.2 齿向载荷分布系数K}- c

    KFP是考虑沿齿宽载荷分布对轮齿根部应力的影响。
          K-

11 - , 一 二二二二 二，.，户.， .⋯ ⋯ ，.⋯ ⋯ ，，⋯ ( .11 )

            入Fo

    式中:KaP见8.4.1; KF。见8.4.3
8.4.3 弯曲强度的齿长曲率系数KFo

    齿长曲率系数取决于:

    a) 螺旋角;

    b) 齿长方向齿的曲率。

8.4.3.1 计算公式

    齿长方向曲率系数的计算公式:

    对弧齿锥齿轮

KF。一0.211(孕)“+0.789
                    '找m，

(32)

式中:

、— 刀具半径，单位为毫米(mm) ;

Rm— 中点锥距，单位为毫米(mm);

0.279

4一〕g(sina,)
(33)

式中:

Rm— 中点螺旋角。
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如果K二的计算值大于1.15，取KFo=1. 15;如果KFo的计算值小于1.0，则取KFo =1. 0,

对直齿锥齿轮和零度齿锥齿轮

                                          KFo=1.0·······································，，·⋯⋯ (34)

9 端面载荷分配系数K-.Ke,

9.1 概述

    总的切向载荷在啮合的几对齿中(在给定的齿轮尺寸条件下)的分配取决于齿轮制造精度与总的切

向载荷的数值。K�。考虑载荷分配对接触应力的影响，KF。考虑载荷分配对齿根应力的影响(更详尽的

资料参看GB/T 3480)。采用A法需深人的分析，但不论何种应用场合，用近似的B法和C法已足

够精确。

9.2  A法

    作为承载能力计算基础的载荷分配可由测试方法或对所有的影响系数的精确分析方法来确定。当

采用分析方法时，该方法的精度与可靠度要被证实，并要明确前提条件

9.3  B法

9.3.1 当量圆柱齿轮的重合度‘(2的锥齿轮
﹁
|
|
1
一

一 :[。一C, (f,，一Y,)

F-b
                      (35)

  式中:

  c'- 啮合刚度，其近似值c,=20N/(mm·pm),(见7. 7. 3. 2) ;
  九1— 齿距偏差，取小轮或大轮的齿距偏差的最大值;

  注:对于设计计算，大齿轮的最大公差可按GB/T 10095.1选取。

  %— 跑合允许量(见9.5);

F-x— 分锥上齿宽中点的切向力，Fm。二F-KnKvKep;
  K�。与KFa也可按图4选取

;、115、

‘(几一少)
    F-
      b

图4 端面载荷系数K- B ,KF,.-B

9.3.2 当量圆柱齿轮的总重合度。,>2的锥齿轮
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KH。= K凡=0，9+04 2(:。一1).c，(人一少。)
    ￡， 只】。

                      (36)

一西
    式中:‘，、几t、y。和F。H均见9.3.1。

9.3.3 边界条件

    如果K，。与K、<1，则KH。与K;。取1。

在式(35)与式(36)中，如果KH。>
。，。2乏5

KH，>
。。双。

(37)

2比见GB/Tlo062.2。

在式(35)与式(36)中，如果K、>
￡、玖

K凡 轰 (38)

    玖见GB/TIOo62，3。

    上述边界条件，已假定了最不利的载荷分布状况，即仅一对轮齿传递总的切向力，因而计算是安全

的。推荐对于斜齿与弧齿锥齿轮的精度要进行选择，以使KH。与KF。不超过气n。

9.4 C法

9.4.1 综合评述

    一般来说，本法对工业齿轮是足够精确的。为确定系数KH。一C与凡、一C，必须知道齿轮精度等级、单

位载荷、锥齿轮的类型和跑合特性等。跑合特性由材料与热处理来表达。

9.4，2 前提条件与假定

9.4.2.1 端面重合度:1.2<‘<1.9(用于轮齿刚度(见GB/T3480))。

9.4.2.2根据77.3.2与7.7.3.3，轮齿刚度值取。，一14N/(mm·拜m)或c，一20N/(mm·拜m)。
94，2，3 用齿距偏差确定每个齿轮的精度等级。按此假定，得到的端面载荷系数，对于大多数应用场

合，即在平均的与较高单位载荷情况下以及单位载荷FmK人/b。<100N/mm的情况下，该数值是偏安

全的。

9.4，3 系数的确定

    KH一c与KF。一c按表4确定。
                              表4 端面载荷分配系数盆物一。与K、一。

单位载荷F。/b 妻IOON/mm <IOON/mm

    GB/Tloo95.1的齿轮精度

等级(由d二与m二确定)(见5.3.2)

6级和

6级以

  上

7 8 9 l0 ll 12 所有精度等级

硬

齿

面

直锥齿轮
犬H 10 11 1。2 取1/找5和1.2中的较大值

KF 一�一 取1/Y和1.2中的较大值
斜齿与弧齿

  锥齿轮

K日
1.0 1.1 12 1.4 取。 和1.4中的较大值

K凡

软

齿

面

直锥齿轮
KHa

1 0 l l 1‘2
取1/或5和1.2中的较大值

取1/Y和1.2中的较大值K下n

斜齿与弧齿

  锥齿轮

K“
1.0 ll 1.2 1.4 取。。n和1.4中的较大值

K凡

注:2比见GB/T100622，Yt 见GB/TIO062.3。
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9.5 跑合允许量.v.

    跑合允许量Y。是使运行开始时啮合的不贴合误差减小的跑合量。如果没有直接经验>Y。可从图5

或图6中选取。下列各式，代表图中各曲线，供计算时使用(式中fo,见9.3.1),

25

20

i

          l
- v.,>10m / 一

r0̀6

门
om/5

                                                        J

  式
门

r一吮 {

彩
门

厂 门
一 .叫                             .

石 off/6/   p00O1厂      /
          ，

石4//z尹       /
          产

      ，

  /
/

彭产           /
            尸

  /
/

        20

fo,/t+m

40    50

结构钥与询质钢

灰铸铁

渗碳淬火钢与氮化钢

图5 切线速度 。m,>10 m/S的齿轮副的跑合允许量Y.
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100

2.5

1.5

口 厂厂「日}} 厂门

v}}}}。(10 -is

}}}一/
/
/

尹

，

睡/尹
尹
/

/

Z

孤 丫洲夕
I口 国口‘小全笋与L昌日

J
7114,翌日

//
，尸

/

/

/

rZ_.卜 〔二〔二
叮了 口
IA .1. I厂一一州尸-门

/ 淤
了

少
/
/
/

./
/

/

I一
之

/

买0
/

  /
了

且
「「-日F

V
Y   I

尸训「厂「日}{ 门门
刚 门卜‘「厂口口}! 曰口
r、日 1}

日
次
/
.卜

8 9 10     15 20      30    40  50  60   80  100     150       250

}n}/Wm

结构钥与调质钢

灰铸铁

渗碳淬火钢与氮化钢

    图6 切线速度。m:-<10 m/S的齿轮副的跑合允许量儿

对调质钢

ya 160 f}9Wr (39)

当vm镇5m/s时 无限制

当5m/s<vm镇lom/s时 Ye簇12 800加rm}

当vm,>10m/s时 Ye(6 400/6xI..
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对灰铸铁

y，一0.275几， ····················· ··，⋯⋯ (40)

当vm,<5m/s时 无限制

当5m/s<vm,<IOm/s时 y.<22km

当v-, > l Om/s时 y.<llpm

对渗碳淬齿轮与氮化齿轮

Y.=0.075几。..............................·······⋯ ⋯ (41)

对所有速度，限制:Y.镇3Eam.

大轮与小轮材料不同时

                                                      Y.=

Y.，按小齿轮材料确定，y,2按大齿轮材料确定。

ya + ya=
    2

                                          (42)
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    附 录 A

    (规范性附录)

锥齿轮几何参数计算

A.1 概述

    附录A所包含的几何参数是展成当量圆柱齿轮和锥齿轮承载能力计算所需的。如果将锥齿轮的

轮齿中间的端截面展成为一个平面，则得到近似渐开线齿的当量圆柱齿轮，GB/T 10062承载能力计算

是在当量圆柱齿轮和锥齿轮齿宽中点的基础上进行的(见A.6).

    对于斜齿和弧齿锥齿轮，其当量齿轮是当量圆柱斜齿轮。在承载能力计算中，一部分在齿轮的端截

面内进行，一部分在其法截面内进行。所提供的齿轮数据的对应关系仅适用于z,,o� +z,��s =0的齿轮

A. 2 原始数据

    锥齿轮的数据可用下述两种常用形式中的任意一种:数据形式工(见表A. 1)与数据形式n(见表

A.2)。上述两种数据形式的转换关系在A. 3与A. 8中给出。

                                      表A. 1 数据形式工

基本数据 可变数据 可变数据

代号 意义 代号 意义 代号 意义

口n 法向压力角

2卜2 齿数

刃 轴夹角

d.z 齿轮大端节径 从mn 中点法向模数

凡 中点螺旋角

B 齿宽

p1,,2 刀具刃边半径

R,o 刀具半径

工.切卜2 切向变位系数

X卜m】.2 径向变位系数

hio,.z 刀具齿根高

h:oz.z 刀具齿顶高

5，r卜2 刀具凸台量
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表A.2 数据形式II

基本数据 可变数据 可变数据

代号 意义 代号 意义 代号 意义

左“ 法向压力角

z 齿数

E 轴夹角

R. 外锥距 刀2.t 大端端面模数 尸J 大端径节

凡 中点螺旋角

b 齿宽

5.,,2 顶锥角

B�.2 齿根角

p盈 m.e 刀具刃边半径

叽又 刀具半径

压mnl，2 中点法向弧齿厚 sm了1.2 中点端面弧齿厚 石朋顶1.2 中点法向齿顶厚

h.,, 大端齿顶高

h-, 大端齿根高

spr1) 刀具凸台量

A. 3 基本计算式

齿数比u

  Z2    sin82
- — = 一 - “““月t’，”，’，，二‘ .⋯ 可可可”，”“‘心 l A . 1 }
  z,    smd,

节锥角d

tans, =
sink

co吃 + u
(A. 2)

S2=E一d, (E=9。“时) (A. 3)

tans,=士;tand2= u (A.4)

外锥距凡

R, 0. 5d"2
sind2

0. 5de,
Bind,

(A.5)
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中点锥距Rm

R-一R. -立............................·······⋯⋯ (A.6)

大端端面模数M.,

nee。一d,s_de,_
z, z,

翌5. 4.......................⋯⋯ (A.7)
  X

中点端面模数Mm,

(A. 8)

中点法向模数mm�

mm�=mm, cosx (A. 9)

中点节圆直径dm

d-2= d.,.2一bsin8,
刀百- 之1.2

SP.co 只
                            (A.10)

齿顶角0.

对于固定的齿顶高

齿根角 B,

  8,,,2

5.,.2~

=5,,.:一5,,2 (A.11)

筑.:~8.,.2 = 0 ······························⋯⋯ (A. 12)

氏 2=S,.:一8n.2 (A.13)

对于固定的齿顶高
击.:=击.:~人,2 = 0 ······························⋯⋯ (A. 14)

A.4 基本齿条齿廓及其相应的刀具的数据

    在表A. 1的数据形式I中，一般来说，hro , h.o与P.。可由制造者自己确定。
    刀具齿根高h ,o(即基本齿条齿廓齿顶高h:a，见图A. 1)与中点法向模数有关:

    具有齿高和齿厚变位的齿廓;

b  GB/T 1356的基本齿条齿廓

图A. 1 基本齿条齿廓
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hio,.2=hro,.2mm.
  h..,

一M-一“二， (A. 15)

刀具齿顶高(即基本齿条齿廓齿根高hf,，见图Al)与中点法向模数有关:

h<o,.;一hao,,一h,n,一h,0
                7产之mn 了沙mn

(A. 16

常用数值:

mm�= 0.2~ 0.4

h}= 1. 0,  h,,= 1. 25一 1.30

    在数据形式II(表A. 2 )中，仅表示了刀具刃边半径p,o。如果需要，hio与h.o可计算得出
(见式A. 17一式A.21).

A. 5

A. 5.

中点齿高

1 中点齿高

中点齿顶高h..

=m�,. (hm,，+ X- 2) (A. 17)

中点齿根高h,.

=mmn(

= h,.,

hL.，一z- 2 ) (A. 18)

A. 5.2 在数据形式II(表A. 2 )中

中点齿顶高h..

一夸tanO,, (A. 19

中点齿根高h,m

h赢,.z

him,.2

  h.,.2

  h,...,.2 hfel一粤tanOn           (A. 20)

径向变位系数x-

工腼,.2=
(h-:一h,, )

      2m-�
(A. 21)

A. 6 当量圆柱齿轮在端面的数据(下标v)

在图A. 2中，对于当量圆柱齿轮的各几何参量，不用下标m(m通常表示齿面中点处)表示。

齿数z,

z.1.2=Cosa
(A. 22)

对于E=90,

注
‘

9
一A了

、

一z1、今1ll

=z2丫矿+1

(A.23)

齿数比u,

Cosa
Cosa, z}2z, l (A.25)
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图A.2 当量圆柱齿轮的计算参量
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对于E=900

u=(全)a=矿 .................................⋯⋯(A.26)

分度圆直径d,

d ，=
dm,

cosa

d-z  Rm
cosa- R"

                            (A. 27)

对于E=900

d
    勺    uz耳万

“m, — ....-.....⋯ ⋯ ” ” ”” ” ”” ” ”’.’. 、 2、
                u

.28)

d,=.'d,,                         (A. 29)

中心距a,

_do, +doz
        2

                                      (A. 30)

顶圆直径d-

d-:=d,,:+2h,m,.z ······························⋯⋯ (A.31)

基圆直径d,,,

d-:= d,.,., + cos. ，·。。·········。。。··················⋯⋯ (A.32)

a,=arctan  tans,).................................⋯⋯(A.33)
              \ cos )

基圆螺旋角尽b

尽、=arcsin(sing.cosa�)······························⋯⋯ (A. 34)

端面基节De,

P.,=nzm, acosa,....................··················一 (A. 35)

啮合线长度K.e

,/d.,,一d,'m+Vd-:一 zd}nz〕一a, sins，···············⋯⋯ (A. 36)

端面重合度%

E-一91.De,- 37)

一
刀zm.兀cosa},

纵向重合度。、

:、一黔 ···································⋯⋯(A. 38，

    按式(A. 37)与式(A.38)算出的当量圆柱齿轮的重合度，对承载能力的计算是重要的。但上述重

合度可能偏离按锥齿轮实际尺寸算得的重合度。

    修正的重合度。竹

                                  。，一}/E;e + E;p····································⋯⋯ (A. 39)
    由于锥齿轮的齿是鼓形的，所以设定:接触区为一椭圆，其长轴的长度等于齿宽。当轮齿的接触已

恰当扩展后，满载时轮齿的接触不应超过椭圆的边界。

                                                                                                                                                                      只7
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接触线的长度1b

对于(g;,cos'p,b+b'sin'a,b-4尸)>0

                      lb=bg,,

对于(gl,, cost尽b +b' sin'R,b-4厂)毛。

奋,, cosp两6 + b' sin' pvb一4厂
  g� cos,尽。+ b' sin'尽。

(A. 40)

(A. 41)

一
图A.3表示计算接触线长度值的一般定义。

式(A. 40)和式(A. 41)按表A. 3计算:

a) 齿顶接触线按f=f.:

b) 齿中部接触线按f=fm

c) 齿根接触线按f= f,

1. 一}

共薰一D --
又乏三交is

衍泛入:’
r士夕

H. 单对齿啮合内界点

】卜 单对齿啮合外界点

          图A. 3 接触线长度的一般定义

表A. 3 啮合区的齿顶、齿中部、齿根接触线的距离f

接触强度(点蚀)计算 齿根强度计算

E.p =0

f

几、

f.

一(p.一。.5 p., E,. ) co$Xb +p, co够。

一(p一。.5 pl, E.a) co够。

一(p.一。.5p,二)eoeQ,e一p� cos(3,b

  (p一0. 5 p,, E.a ) COSP,.b +p� co呱、

  (p，一0. 5 p,, E..,) co琳‘
)(p.一0.5p‘)coax、一p�cosx,

0<e,<1

f,

几

f,

一(P.,-0. SPns.a)cosx,(1一。p)+p�cos/3"

一(p一0. 5p" e,.o) co琳 (1一￡,p)

一(P一o. Sp￡)cosXb (1一￡.p)一P.l c-9,,

(p一0. 5p。)cosp,.e (1一。.p)十P=, cosx,

(P.一0. 5p�e-) COS,&n (1一‘B)

(P�-0. 5p�e,a) cosp,n (1一:.p)一p,l cosx,

￡甲妻1

Ft

fm

Fr

+ P,, cosx

0

一P,, cos户b

十P� cosp e

0

一八,co琳b

齿中间接触线的长度也可按下述方式表示:

对于C'<1

1-一b E-WSa�b
爵一[(2一。j (一。v。)〕2

Evv
42)

对于EvB)1

4m
  he。

COSa..SE,y
43)

齿中部接触线的投影长度lLm

1几，=lbm co呱。

(A.

(A.

(A. 44)
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A. 7 当量圆柱齿轮法截面的几何参数(下标vn)

齿数 z,�

= z, .......·.················........⋯⋯ (A. 45)
  cos'尽e co明

z-,= u, z, �, (A. 46)

分度圆直径d-

    zm,

d.,,一
d

Cn.,Rvb
= z- mm� (A. 47)

d- = u, d,�,= z-m�,o (A. 48)

中心距a�,

(d�,, + d-2 )
            z

(A. 49)

顶圆直径d-

do..,.，一d�,,., + d,,.:一d-,=d��:+ 2h,.,。···············⋯⋯ (A. 50)

基圆直径4F

d- ，= d-,. z cosa.= z., , " mm. cosa. (A. 51)

啮合线长度9二

%.e。一合〔、(、:一d' b., )+(d;二一d4a )」一a�, sina,·········⋯⋯ (A. 52)

重合度:。

Ev，n (A. 53)

A. 8 切向变位

    切向变位系数Zsm是对齿宽中点处的法向模数而言的。与ISO 53的基齿条齿廓比较，齿厚的变位

量等于2X-M..(见图A.1).

    a) 从给出的中点法向齿顶厚度S-(见图A. 4 )计算。

    载荷作用角aF.n(见GB/T 10062. 3-2003的图1)

        aFeA.2-一[d_-d-1.2 +s0..1,2形m.2+s;mma-d;tm.zld2�-2 + s.2-,,., ······⋯⋯(A.54，
中点法向弧齿厚 、。

      「ft do.，\2 ， . 二〕二
smm.z一w } d= )一‘一‘nva�一”a�1.2 1800 J ""1，”””””””””、- 11，

齿厚变位系数x_(见图A. 1)

x咖1.2=
smm.z 兀

zinm�    4
.x-,.z . z tans�·······················⋯⋯ (A. 56)
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s��, since., =d�} cosnF,。一d玩

    相似三角形。

                                图A.4 中点法向齿顶厚

b) 从给出的齿厚计算(考虑到齿厚一部分用大端表示，一部分用中点表示)

中点端面弧齿厚S.,

              m，， R- ，‘，，、

S-,2一‘m1,2丽一‘.a,2 R,“‘””““””‘’“““‘’‘”“‘，、“·“‘，
中点法向弧齿厚:、

Smn1.2=Sm�.2COSA ···································一 (A.58)

齿厚变位系数z,m按(A.56)式计算。
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  附 录 B

(资料性附录)

使用系数K,

B.1 使用系数的确定

    使用系数K*最好能用使用经验的全面分析方法按一定的使用条件来确定。如果缺乏使用经验，

必须进行全面分析研究。

B.2 使用系数的近似值

    如果缺乏使用经验或详细的分析无法实现，表B. 1提供了使用系数的典型值。
    注:必须细心地使用表B. 1，因在某些应用场合Kw值会很高(已使用过的K;值高达10)

    由于锥齿轮常设计成长的(对小轮)或短的齿顶高的齿，而不论小轮或大轮哪个是主动件，当大轮为

主动件时这将引起节点前啮合。因此，增速传动的使用系数值要比减速传动的大(见表B. 1的注)。

表B. 1 使用系数K,,值，

原动机工作特性
工作机械工作特性

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或更大

轻微冲击 1. 10 1.35 1.60 1.85或更大

中等冲击 1.25 1.50 1.75 2.00或更大

严重冲击 1.50 1.75 2.00 2.25或更大

  此表中数值适用于减速传动。对增速传动，用表中的Kn值再加。. 0l u" u=zp /z, .
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  附 录 C

(资料性附录)

  接触斑点

    将轮齿的接触斑点调整至所期望的形状和位置的方法称为轮齿接触扩展方法。该方法是用大轮和

小轮的位移控制接触斑点，接触检查在锥齿轮试验机上进行，齿轮在一合理速度下运转并加一轻载荷。

    在试验机上位移在三个方向进行:

    — 沿小齿轮轴线;

    — 沿大齿轮轴线;

    — 垂直于大、小齿轮轴线。

    试验机位移量(使接触斑点达到期望的位置)等量用于切齿或磨齿机床的安装调整中，使齿轮箱内

装配好的齿轮处于合理位置并获得理想的接触斑点。在接触斑点扩展完成前，必须进行反复的试验。

    当设计是一种全新的设计时(见5. 1.3)，齿轮装配的轮齿接触检查和变形检查要反复进行，以加速

轮齿接触的扩展和评定齿轮装配后的稳定性。在上述的试验中，齿轮箱在25%的载荷下直至满载下运

转。运转速度较低，允许使用着色涂料，并读取每一次载荷下的位移量。

    为确定切齿机床、磨齿机床所需的调整量，在锥齿轮试验机上相同的方向测量位移，试验机上的位

移要移植到加工机床上。

    因齿轮使用时要承受热变形，齿轮箱用灯泡加热至工作温度，在相同载荷下反复进行试验。各试验

数据的比较表明了热膨胀率差异的影响。

    注 近年来，由于用三坐标测量锥齿轮轮齿表面，通过计算机分析轮齿接触的发展，已简化了如上面所述传统轮齿接

        触分析方法。

    接触的情况及接触的名词术语见图C. 1-图C. 3 0
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a) 设计载荷下的接触区

b)理想的接触区800/a-85%(齿长)，齿顶齿端修形，无偏载

c) 轻微交叉接触,80%--85%接触区 d) 轻微偏大端接触,80Y- 85环接触区

e) 轻微坡形接触,80%-85%接触区 fl 轻微偏小端接触,80% 85%接触区

图C. 典型的受载下的良好接触
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a)全齿宽、全齿高接触、齿顶齿端无修形

b) 坡形接触(一侧高，另一侧低)
c) 大端齿接触偏高

d) 齿廓修缘过多的接触 e) 齿长倒坡过多的接触

T) 交叉接触(大端在一边，小端在另一边) B) 齿的两面偏小端接触

图C. 2 典型的受载下的不良接触
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a) 小端接触 b) 大端接触 c) 交叉接触

d) 低接触 e) 高接触 fl 坡形接触

9) 宽接触 h) 窄接触(节线) 1) 桥形接触(齿高方向)

i) 长接触(全齿长) k) 短接触 1) 桥形接触(齿长方向)

大端 大端

小端
小端

m) 偏内接触 n) 偏外接触

图C. 3 锥齿轮接触的名词术语


