
Кроме того, ЭМН с ППД и трехкратным отпуском уменьшает пористость покрытия, 
что также повышает усталостную прочность наплавленных поверхностей.

Изучение характера излома наплавленных образцов показывает, что трещины 
усталости зарождаются как на поверхности образцов, так и в их глубине, т.е. в покры
тии и зоне его сплавления с основой. Очаг зарождения трещины зависит от качества 
покрытия. В покрытиях, полученных ЭМН с ППД, трещины усталости зарождаются, 
как правило, в зоне сплавления и распространяются в сторону основы. Для изломов 
характерно непостоянство в их месторасположении по длине образцов, что подтверж
дает определяющее влияние концентратов напряжений на усталостную прочность, 
как показано и в работе [2 ].

Таким образом, проведенные исследования показывают, что для повышения ус
талостной прочности наплавленных поверхностей деталей машин необходимо произ
водить ЭМН с ППД и трехкратным отпуском порошком Р6М5К5.
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Передачи с составными зубчатыми колесами предназначены для изменения пере
даточного отношения в процессе функционирования передаточного механизма и об
разуются парой составных колес, взаимодействующих с промежуточными колесами, в 
данном случае, внутреннего зацепления. Конструкция составных зубчатых колес и 
основы теории их взаимодействия с цельными колесами описаны в [ 1 ].Размеры пере
дач с составными зубчатыми колесами определяются прежде всего размерами самих 
составных колес, а уже затем конструкцией передачи, от выбора которой во многом
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зависят размеры промеж}ггочных зубчатых колес. Минимальный диаметр еоставно- 
го зубчатого колеса, как правило, равен диаметру зубчатого колеса -  заготовки для 
изготовления зубчатых секторов, который определяется из расчета на контактную 
выносливость по ГОСТ 21354. Полученное значение диаметра корректируется с 
учетом определяемого из расчета на выносливость при изгибе модуля m зацепления 
и зависящего от конструкции зубчатого сектора числа зубьев колеса -  заготовки. 
Максимальный начальный диаметр составного зубчатого колеса, определяющий 
величину диапазона регулирования передаточного отнощения, ограничивается не
обходимостью удовлетворять основному условию работоспособности подобной пе
редачи, заключающемуся в обеспечении непрерывности процесса передачи движе
ния при максимальном вылете зубчатых секторов. Реализация этого условия дости
гается в результате решения задачи синтеза еоставного зубчатого колеса, состоящей 
в том, чтобы для данного сопряженного с составным цельного зубчатого колеса при 
заданных модуле зацепления и количестве образующих составное зубчатое колесо 
секторов с определенным числом зубьев установить максимально возможный вылет 
указанных секторов относительно оси вращения. Указанное решение представляет 
собой алгоритм, позволяющий по вышеуказанным исходным данным определить 
величину диапазона регулирования передаточного отношения передачи, образован
ной составным и цельным зубчатыми колесами [2,3]. Алгоритм разработан на осно
ве анализа геометрических условий взаимодействия зубьев секторов, являющихся 
частью составного зубчатого колеса, при которых обеспечивается требуемое значе
ние коэффициента торцового перекрытия зубчатых секторов, представляющего 
собой отношение угла ф, поворота вала составного зубчатого колеса к угловому 
шагу секторов (рис. 1 )

е = і . х ф , / 2 хтг, ( 1 )

где -  число образующих составное зубчатое колесо секторов (обычно для двухпо
точных составных колес принимается четным из ряда 6 ... 1 2 ).

При увеличении вылета е зубчатых секторов уменьшается коэффициент их торцо
вого перекрытия е̂ , а в крайнем случае угол 3  поворота зубчатого сектора, соответ
ствующий входу первого зуба сектора в зацепление и выходу последнего из зацепления 
с зубьями цельного зубчатого колеса, становится меньше углового шага секторов [3].

В соответствии с рис. 1 а угол между одноименными вершинами первого и после
днего зубьев определяется по формуле:

ZCOE = 5 + e = ( z „ + l ) * 2 p / z , ,  (2)

где -  число зубьев сектора, z, -  число зубьев колеса-заготовки.
В предварительных расчетах, как было отмечено выше, числом зубьев сектора 

задаются в пределах от 3 до 8 .
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Рис. 1 Взаимодействие зубьев секторов с зубья.ми про.межуточного зубчатого 
колеса внутреннего зацепления (ОО, = е; О р , = а: ОС = г“)

Угол DOF, соответствующий половине толщины зуба на цилиндре вершин, оп
ределяется из зависимости;

ZDOF = п / 2xZi + inv а  —inv (arccos /  r^J), (3)

где г̂ , — радиус основной окружности зубчатого колеса-заготовки, определяемый по 
формуле г̂ | = г, X cos а = d, х cos а /  2, г̂ , -  радиус окружности выступов зубчатого 
колеса-заготовки, а  -  угол главного профиля исходного контура.

Угол е равен:

Е = г ^ О Е  = ZCOE / 2  + .ićDOF = (z^— I) х  n /z^  + п / 2 tz^-^ inva -

-  inv(arccos / r j )  = (2 xz^ - I) x  л / 2 x z ,  + inv a  ■ inv (arccos / r  /  (4)

Угол между осью симметрии зубчатого сектора и радиусом вершин его крайнего 
зуба S определим из выражения;

S  = г^СОП = jćCOE/ 2 — ZDOF = (z — l ) x n / z , —i t / z  — inv (X+

+inv(arccos (Tj, /  r j )  = (2 X z ^ - l ) x p / 2 f z , -  inv a  + inv (arccos(rjrj). (5)

Радиус точки С относительно оси вращения сектора определяется из треуголь
ника 0 0 |С:

0 , 0  = е  ̂+ r j - х е х г ^ ,  xcos(180-d)  = + r j  + 2 х е х г ^ ,  xcos S. (6)
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Радиус точки Е относительно оси вращения сектора определяется из треуголь
ника 0 0 ,Е :

= ё‘ + r j  + 2 X е X X cos е. (7)

В результате совместного решения уравнений 2-7 определяется величина макси
мального вылета (е) зубчатых секторов составного колеса относительно оси враще
ния. На основании полученной оценки величины (е) устанавливается приемлемое (дей
ствительное) значение вылета секторов, что позволяет определить максимальный ди
аметр составного зубчатого колеса на основании следующих рассуждений. В соответ
ствии с рис. 2  максимальный начальный диаметр составного зубчатого колеса

&,  = d , ,  + 2 х еwim ax wlmm

г , — г , . + е.wim ax w/лііл (8)

Рис. 2 Схема составного зубчатого колеса

Для некорригированного зацепления можно записать:

= d ,  (9)

где d| -  делительный диаметр зубчатого колеса-заготовки, следовательно максималь
ный условный делительный диаметр составного зубчатого колеса

d ,„ ^ -d , + 2 x e .  ( 10 )

Тогда максимальное значение передаточного отношения передачи будет равно
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i = d  /  d,m ar wtmax t.

a диапазон регулирования для передачи с симметричным регулированием

D = i /  i = (d /  d)\ (11)

Число зубьев условного колеса, соответствующего составному зубчатому коле
су при максимальном вылете секторов, определяется по формуле;

= + е ; //я .  ( 1 2 )

Полученное значение числа зубьев также должно быть кратно числу секторов. 
Возможна конструкция передачи, в которой наименьшее и наибольшее числа зубьев 
не кратны числу секторов, при этом Но и в этом случае обязательно выпол
нение условия

/2  х і ^ -  целое число. (13)

После этого необходимо уточнить число зубьев сектора составного зубчатого 
колеса. Учитывая двухпоточную конструкцию составного колеса, при которой рас
стояние между крайними зубьями соседних секторов при их минимальном вьшете (для 
обеспечения расположения между ними тела сектора другого потока) должно быть не 
менее (0,75 х л  хш ), получим следующее выражение для числа зубьев сектора;

= (z, - (1... 3 )x i) / i^  = (z ^ /i j  - (I...3). (14)

Теперь представляется возможным выбрать схему передачи и определить число 
зубьев промежуточного зубчатого колеса и его делительный (начальный) диаметр 
dj. Полученные таким образом параметры зубчатого колеса-заготовки и значение мак
симального вылета секторов составного колеса должны )щовлетворять двум услови
ям. Первое условие состоит в том, что прежде всего при максимальном вылете зубча
тых секторов должно обеспечиваться приемлемое значение коэффициента торцового 
перекрытия. Второе условие предполагает обеспечение при максимальном вылете 
секторов приемлемой величины погрешности передаточного отношения. Значения 
коэффициента торцового перекрытия секторов должны находиться в интервале 1 ,1  ... 
1,3 и для спроектированной передачи он определяется следующим образом.

Из выражения (1) определим угол поворота составного зубчатого колеса

/, = 2 х ж х е  / І .j  1 S S (15)

Величина отрезка 0 |А  определяется по теореме косинусов из треугольника
О,О,А;

= r j  + -  2 X X а X  cosy/j. (16)
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Для случая, когда взаимодействие зубчатого сектора с цельным зубчатым коле
сом начинается не в точке С ’, а в точке А, зтол (у^) равен

= (16)

где Yj = 2 x n / Z j  -  угловой шаг зубьев цельного зубчатого колеса с числом зубьев z ,̂ 
к -  число зубьев цельного зубчатого колеса, которое можно разместить на дуге СС’, 
причем С и С’-  точки пересечения окружности выступов цельного зубчатого колеса с 
траекторией вершины крайнего зуба сектора, то есть к  -  это целая часть дроби 2  х /  у̂ — 
= Pj X Zj /  я.

В общем случае зацепление зуба сектора с зубом еопряженного зубчатого колеса 
начинается в точке А и заканчивается в точке С (см. рис. 1), что соответствует углу 
поворота составного зубчатого колеса на угол (ф ,):

(Рі = + у/̂  + Sj + + Pi = inv(arccos(ri^ / - inv(arccos(ri^ / OjA)) +

+ arcsin(rn2 x s in  цг^/ ОiA)+arcsin(rn x s in  & / О,C) + агс5іп(ГцХ5іп e/O iE) +

(17)+ arccos((rJ - - OiO) / 2 x a  x  OiQ.

Из треугольника 0,OjC no теореме косинусов имеем:

= а? А- гJ  - 2  х а х Г іі^ х  cos Р^, (18)

где -  радиус окружности выступов цельного зубчатого колеса, а -  соответствую
щее данному вылету зубчатых секторов межосевое расстояние в зацеплении составно
го и цельного зубчатых колес

+ (19)

здесь -  радиус начальной окружности цельного зубчатого колеса, -  радиус 
начальной окружности зубчатого колеса-заготовки, е -  вылет зубчатого сектора отно
сительно оси вращения, откуда

= arccos (а  ̂+ r j  - О і^ )  / 2  х а  х г ^  (2 0 )

В результате совместного рещения уравнений (15)...(20) определяется действи
тельное значение коэффициента перекрытия и сравнивается с рекомендуемым.

Для передач с составными зубчатыми колесами характерна погрешность переда
точного отношения, величина которой может быть определена из выражения:

М = (d ,/d ,^ ^ - [d, X (c o s a /c o s a j  / (d in ^ -d ^ x ( l-  (c o sa /c o sa j)] ) / ( d ^ /d ,^

=  ̂ - (cosa/cosaj)), (21)
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где а  -  угол профиля исходного контура, -  текущее (относительно оси симметрии
чубчатого сектора) значение угла зацепления а^.

Величина Ді является скорее качественной, чем количественной характеристикой 
передачи, поскольку, как показывают испытания таких передач, в действительности 
она практически не реализуется. Эта погрешность нивелируется в процессе ф)шкци- 
онирования передачи и проявляется в виде дополнительной динамической нагрз^зки 
на элементы передачи.

Теідлцее значение угла зацепления, как это следует из рис. 3 определяется выражением;

a^j.= y/+S,pad.

в котором углы \|/ и 5 являются функцией текуще
го значения угла ф.̂  поворота составного зубчатого 
колеса, а именно;

\|/=arccos((r^j-r^,)/((a^+ е^+ 2 xaxexcos (23)

5=aгcsin((ExsinфJ.)/((a^+e^+2xaxexcosф.J,))'’̂ ),. (24)

За начало отсчета углов поворота составного 
колеса удобно принимать ось симметрии передачи. 
В этом случае максимальное (худшее с точки зре
ния кинематики передачи) значение угла поворота 
колеса соответствует началу или концу зацепления 
крайнего зуба сектора с зубьями промежуточного 
зубчатого колеса. С целью упрощения расчетов 

Рис. 3 Зависимость между углом близкое к максимальному значение угла поворота 
поворота зубчатого сектора составного колеса можно найти по формуле; 

и углом зацепления
Ь  = (• 'J  -  X а. (25)

По найденным из выражения (21) значениям погрешности передаточного отноше
ния можно из ряда модификаций выбрать приемлемую конструкцию передачи с состав
ными зубчатыми колесами и промежуточными колесами внутреннего зацепления.
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