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Э. Л. АЙРАПЕТОВ, М. Д. ГЕНКИН, О. И. КОСАРЕВ

К ОЦЕНКЕ ТОЛЩИНЫ МАСЛЯНОЙ ПЛЕНКИ 
М ЕЖДУ ЗУБЬЯМИ В ЗУБЧАТЫХ МУФТАХ

Для обеспечения удовлетворительной работы зубчатой муф
ты по условиям смазки необходимо образование определенной 
толщины масляной пленки между контактирующими поверхно
стями зубьев, предохраняющей их от разрушения.

При контакте абсолютно жестких гладких цилиндров (ими
тирующих контакт прямого и бочкообразного зубьев при м а 
лых нагрузках) минимальная толщина смазочного слоя с уче
том зависимости вязкости масла ц от давления р ( р  =  \\, е'‘ р )  

определяется по формуле [3]
Г 1,04уд0-Д я VR  f /з
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Удержав первый член разложения в ряд Тейлора,, фун

кции распределения гидродинамического давления р  (а) =  
=  — In [1 — ? (а)], [3] при ОгфсфЦдЛ и используя условия

ос
равновесия смазочного слоя q =  j p ( a ) d a ,  получим зависимость

-й-д

1 -  ехР ( -  v/7max) =  , (1)
I  ] 2 R h о

где / — интеграл функции, зависящей от а =  —=5— , равный /=2,44
1r2 R h 0

при граничных условиях по Рейнольдсу,
.V — координата длины площадки контакта.

С учетом (1) величина толщины пленки

/го =  3,58ап(./д R t q . '  ;. (2)

Формула (2) пригодна для нагрузок q  дс укр, (при q =  q KP макси
мальное ' давление р таХ= ° о ) ,  где
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Но, как известно, при q> qKр толщина пленки за счет деформаций 
контактирующих поверхностей и выравнивания формы зазора меж
ду ними будет больше, чем Л0  по (2 ) при q =  qKP.

Считая, что с ростом деформаций (до определенного предела) 
толщина пленки увеличивается и что зависимость деформации от 
нагрузки линейна (гипотеза Винклера) примем соотношение

TT = * y L t (3)"о Чкр
где — толщина пленки с учетом деформаций,

k — коэффициент, характеризующий величину нагрузки q* 
в долях от <7 кР, при превышении которой следует учиты
вать деформацию.

За величину q* примем такую нагрузку, когда деформация 8  со
ставит 8  =  0,8 ho. Поскольку 8 =  1,5-10_ 6  <?* (см. [ 1 ]), то с уче
том (2 )

q * =  1,38-Ю3 V h U* R- (4)
Тогда

9кр о т ш - з , 6/  Rк = Щ -  =  2,52-10“3 1/ ,q* V -^poUs
Подставив в (3) значения ho, k, q Kр, получим

Лд =  2 ,6 -10- 3 ^ о ^  R.  (5)
Расчеты, проведенные по формуле (5) для параметров

IAo= (0,2-hO ,4)-10-6 ^ i ^ ,  v =  20 .1 0 -4 ^ ,  / ?= 1 0 0 ч -4 0 0  см,

U t. — l-f-4 —  ,сек  ’

хорошо согласуются с результатами расчета в ]4] по методу [2]. 
Таким образом, при q ^ q *  следует пользоваться формулой (2), 
а при q ^  q*—формулой (5).

Для зубчатых муфт с бочкообразными зубьями U z ^ U cp —
=  ^  пф (т — модуль, z  — число зубьев, п — обороты, <]> — угол
перекоса), f (  — R r — главный радиус кривизны боковой поверхности 
зуба в нормальном сечении.

Толщины масляных пленок, подсчитанные по формулам (2 ),
(5) для ряда зубчатых муфт, применяемых в судовых турбо^ 
зубчатых агрегатах, составляют десятые доли микрона, то есть 
меньше средних значений микронеровностей. Следовательно, 
необходимо рассмотрение микроконтактной гидродинамической 
задачи смазки зубьев в муфтах (с учетом шероховатостей по
верхностей зубьев), либо других теоретических решений.

До создания этой теории полученные формулы могут быть 
использованы для сравнительной оценки работоспособности 
зубчатых муфт в стадии их проектирования. На основании 
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опытно-статистических данных можно сделать вывод, что зуб
чатые муфты с параметрами <7 =  1004-1000 кг/см,  # = 1004- 
4-400 см, U-z =1-у-15 см/сек  работают удовлетворительно, если 
подсчитанные по формулам (2), (5) величины толщины пленок 
h >  [h] = 0 ,2 - 1 0 - 4  см.
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ИССЛЕДОВАНИЕ ВЛИЯНИЯ СМАЗОЧНОГО СЛОЯ 
НА РАСПРЕДЕЛЕНИЕ НАГРУЗКИ В ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧАХ

В эвольвентных зубчатых передачах, работающих в усло
виях жидкостного и смешанного трения, масляный слой поми
мо влияния на потери в зацеплении, температуру и поврежде
ние зубьев способствует перераспределению нагрузки ' по, 
контактным линиям. В настоящее время выполнено много ис
следований на основе контактно-гидродинамической теории 
смазки в области установления распределения нагрузки в слое 
по ширине площадки контакта [ 1 , 2  и др .], позволяющих опре
делить эпюру давлений и оценить ее влияние на работоспособ
ность передачи. Вместе с тем практически отсутствуют иссле
дования по установлению распределения нагрузки масляным 
слоем вдоль контактных линий.

Непосредственное влияние масла на распределение нагруз
ки может иметь различный характер в зависимости от условий 
трения (жидкостное, смешанное, граничное), так как  свойства 
смазки существенно зависят от давления в слое [3 ], а оно 
увеличивается с уменьшением его толщины. При больших д ав 
лениях ( ~  20000 кГ/см2) масляный слой из жидкостного состоя
ния может перейти в вязкоупругое, что характерно для участ
ков с граничным трением. Смазочный слой может такж е изме
нять контактную жесткость сопряженных поверхностей [4 ]. 
В связи с этим вязкопластичный слой может снижать перво-
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