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	Abstract: The scope and structure of the elaborated by the authors’ software for design of gears, allowing optimization of meshing engagement according to the criterion maximal load by selected materials, heat treatment and working conditions is considered. Optimization is carried out in three directions: by varying the value of the module m, the aggregate total number of teeth  zΣ and unit correction x1 (x2). In order to be generally appreciated the contribution of optimization  m - zΣ (z1, z2) - x, a computer research was especially implemented. The analysis is based on typical samples of serially produced with general purpose reducers and motor - reducers’ families. A quantitative assessment of the effect of optimization is made. 
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	Резюме: Разглежда се обхвата и структурата   на авторски софтуер за проектиране на зъбни предавки, позволяващ оптимизиране на зацепването  по критерия максимална товароносимост,при избрани материали, термообработка и условия на работа. Оптимизирането се извършва в три основни направления: чрез вариране със стойността на модула m ,на сумарния брой зъби zΣ и коефициента на изместване на изходния контур x1(x2). С цел да бъде принципно оценен приносът на трипосочната  оптимизация  m – zΣ (z1,z2) – x e проведено специално компютърно изследване. Анализът е направен на основата на характерни извадки от серийно произвеждани фамилии редуктори и двигател редуктори с общо предназначение. Направена е количествена оценка на ефекта от оптимизирането.
 Ключови думи: цилиндрични зъбни предавки; товароносимост; оптимизация.


	GENERAL CONSIDERATIONS
An important issue of the construction of gears and gearboxes is the correct assessment of their carrying capacity by given operating conditions, geometric parameters, material and heat treatment of gears. With increasing the requirements for the products this issue becomes especially important. It is particularly striking for the development of large series of any size, but also for establishing single large-size models because of the high cost of machinery and equipment for heavy industry and the serious consequences of their preliminary loss of operating capacity.
The experience gained in design, construction and operation of gears lead to significant improvement of methodologies for calculating their strength [4], [5], [6]. At the same time the new methods are more difficult to be used. A better solution is to develop a full version of the programming methodology, beginning with its modification and aiming to provide not only reasonably accurate assessment of the strength of the gear, but also opportunities for its optimization in different directions and criteria, and solving design-optimization problems.
The aim of the authors is to share their experiences to increase the load capacity of cylindrical involute gears on an early level of design, using software developed by the authors’ team.
The basis of the study is computer experiments conducted with authors’ programming system GEAR [2]. The results obtained can be considered totally reliable, since CAD-system is developed in close relevance with the needs of actual production and it can still be successfully used in engineering practice.
The load capacity of the gear train can be assessed by the maximum torque T, which can be transmitted, or the maximum allowable power P (for a given rotational speed). The analysis of different case studies, such as multi-gear trains, shows that the issues are much clearer when the load is expressed by the maximum power that the individual stage could transmit. This option is preferable to the option to limit the torques due to the difference in rotational speed values, which significantly change the values of the torques. The allowable power P (kw), which can the gear teeth pair can transmit according to the criteria "contact strength” (PH) and „bending strength”  (PF) is to be calculated through the following expression:
Р  =  min (PH1, PH2, PF1, PF2)
The items in parenthesis are derived through the modified basic formulas included in the adopted basic standards for strength calculations.

In Fig. 1 shows a generalized block diagram of a software system GEAR. Five types of tasks are defined. The first one is with purely verification character. Basically it includes a full control of geometrical parameters of the output gear based upon all criteria. Then, the coefficients of the power load and its power capacity are determined.  Its automated decision was further developed and organized in a way as to achieve the necessary relevance between the values used in the calculation parameters and initial conditions which determine them.[image: image1.png]
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Показване на романизацията
The characteristic feature of the second task is that it provides for a fixed value of the centre distance aw the optimization of parameters by modifying the parameter x1 within the full range allowed for the parameters of the output circuit. This is achieved by arranging an additional cycle in the range of x1init to x1fin. Within this cycle, for each new value of x, an individual determination is carried out for the selected for monitoring and control power, kinematic and geometrical parameters of the gear train. Operations carried out in block A are schematically represented by the first column. The experience array of data can be presented in graphic form, expressing the function :

PH1,2, PF1,2, =  f(х1)
The analysis of these diagrams shows that in some cases even small changes in initial parameters - the total rate of displacement modulus, hardness of teeth, needed durability, rotational speed, etc, can lead to significant shifts of curves when compared to each other [2]. Therefore, any recommendations in the literature concerning хΣ and how it is to be distributed between the two wheels are conditional and have a limited field of application.

The third task involves the optimization of parameters through different variants and changing the number of teeth in the range of tolerance of the ratio u: in our examples ± 4%, while preserving the value of the module m. Thus the range of possible solutions expands by finding additional new values хΣ with next x1 optimization. When designing with computer programs a solution is usually to be found out which is characterized with minimal deviation from the given specified ratio?[image: image3.png]
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Fig. 1 -     Block - diagram of a software system GEAR

In most cases, however, the gear train I Δu I min is not characterized with the maximum load capacity. The composition of block B is shown in the second column.
         By the fourth task, the optimization is extended by a consistent assignment of m for all values of the standard module set intervals mmin – mmax. The overall structure of the included cycles in block C can be seen from column 3, column 2 (Block B) and column 1 (Block A).
         The fifth task is essentially analogous to the fourth, but the variation of the module is done in the program defined limits mmin = 0,010*aw  to  mmax = 0,025*aw.
         The correct choice of m has a significant influence on the mass and the load capacity of the gear train. It was found that choosing the optimal module can significantly reduce the required centre distance. In general, based upon the condition for bending strength a third degree equation concerning the modules could be derived. The rest of the 
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 elements of the equation are related to the mechanical properties of materials. It turns out however that through the optimization "according to m" simplifies the task thereby reducing the accuracy of the decision.
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Essential issue for the determining of the load capacity according to the bending strength criterion PF1,2, is the defining of the correct form factor of the teeth and the concentration of stress YFS, which depends on the rate of displacement x and the number of teeth z. In engineering practice, it is customary to assume that the increase of the module increases the bending strength of teeth, as it leads to thickening of their base. In fact, the increase in m is carried out while preserving the value of the pitch diameter, which means that the number of teeth will be reduced and they will be narrower at their root. Therefore, the increase of m is not in all cases accompanied by an increase of the load capacity of gear (see Fig. 2), especially for great gear ratios. This imposes the variation of the parameter m.
In order to be appreciated in a general way the contribution of three stages optimization m - zΣ (z1, z2) - x,  a special computer research was conducted with the programming system GEAR. The analysis is based upon typical samples of serially produced reducers and motor reducers families designed for with general purposes.
 

         Fig. 2 shows the final results obtained for gear trains with the following parameters: centre distance aw = 250 mm; teeth angle ( = 16(; gear ratio u = 3,55 ± 4%; tooth crown width bw = 67 mm; frequency speed input shaft n = 1000 min-1; materials – case hardened alloy steel, hardness HRC = 58.

	
	Същност на проблема
Съществен момент при конструирането на зъбни предавки и редуктори е правилната оценка на тяхната товароносимост  при зададени условия на работа геометрични параметри, материали и термообработка на зъбните колела. С повишаване на изискванията към изделията този въпрос придобива първостепенна важност. Той става особено актуален  при разработване на големи серии от всякакъв типоразмер, а също и при създаване на единични голямогабаритни образци, поради високата стойност на машините и съоръженията за тежката промишленост и сериозните последствия от тяхната преждевременна загуба  на работоспособност.
Натрупаният опит в областта на проектирането, изработването и експлоатацията на зъбните предавки доведе до значително усъвършенстване на методиките за якостното им изчисляване [4],[5],[6].  В същото време новите методики са и по-трудни за използване. Добро решение на проблема е разработването на програмен вариант на пълната методика, започващ с нейното модифициране, така че да се осигурява не само достатъчно точна оценка на якостта на предавката, но и възможности за нейното оптимизиране по различни критерии и направления, както и за решаване на проектно-оптимизационни задачи.

Целта на авторите е да споделят опита си за повишаване на товароносимостта на еволвентни цилиндрични зъбни предавки още на ниво проектиране, чрез използване на разработен от нас софтуер. 

В основата на изследването стоят компютърни експерименти, проведени с авторската програмна система GEAR. [2]. Получените резултати могат да се считат за напълно достоверни, тъй като CAD-системата е развивана в тясна връзка с нуждите на реалното производство и продължава успешно да се използва в конструкторската практика.
Товароносимостта на предавката може да бъде оценена чрез максималния въртящ момент Т, който може да бъде предаван или чрез максималната допустима мощност Р (при зададената честота на въртене). Анализът на различни случаи от практиката, например при многостъпални редуктори, показва че проблемите са доста  по-ясни, когато товароносимостта се изразява чрез максималната мощност, която отделните стъпала могат да предават. Този вариант е за предпочитане пред варианта с допустимите въртящи моменти, които поради разликата в честотите на въртене се различават съществено един от друг.  Допустимата мощност  Р (kw), която зъбната предавка може да предава по критериите „контактна якост” (РН) и „якост  от огъване” (РF) се изчислява по израза: 
Р  =  min (PH1, PH2, PF1, PF2)
Елементите в скобите се получават по преобразуваните основни формули, включени в приетия базов стандарт за якостни изчисления.
На фиг. 1 е показана обобщена Блок-схема на програмна система GEAR. Дефинирани са пет вида задачи. Първата от тях има чисто проверочен характер. В основни линии тя се свежда до пълна проверка на изходните геометрични параметри на предавката по всички критерии, след което се определят коефициентите на товароносимост и мощността й. Автоматизираното й решение е доразвито и е организирано по начин, осигурящ достигане на необходимото съответствие между стойностите на използваните в изчисленията параметри и изходните условия, които ги обуславят.

Характерна особеност на втората задача е че осигурява, при фиксирана стойност на междуосовото разстояние aw, оптимизиране на параметрите на предавката чрез изменение на х1 в рамките на пълния му интервал, допустим за зададените параметри на изходния контур. Това се постига чрез организиране на    допълнителен цикъл в границите от х1нач  до х1кр . В хода на този цикъл за всяка нова стойност на х1 се извършва еднократно определяне на избраните за наблюдение и контрол силови, кинематични и геометрични параметри на зъбната предавка. Операциите, извършвани в схематично представения блок А се виждат от първата колона. Натрупаният масив от данни може да се представи в графичен вид, изразяващ  функцията: 

PH1,2, PF1,2, =  f(х1)

Анализът на подобни диаграми показва, че в някои случаи дори и малки изменения на началните параметри – сумарен  коефициент на изместване, модул, твърдост на зъбите, необходима трайност, скорост на въртене и др. могат да доведат до значителни размествания на кривите една спрямо друга [2]. Следователно всякакви препоръки в литературата за разпределяне на  хΣ  между двете колела, имат условен характер и ограничена сфера на приложение.
       Третата задача включва оптимизиране на параметрите чрез вариране и със сумарния брой зъби в диапазона на допустимото отклонение на предавателното число   u , в нашите примери ± 4 %,  при запазване стойността на модула m. По този начин се разширява областта на възможните решения чрез намиране на нови  допълнителни стойности на хΣ със следваща оптимизация по  х1.  При проектиране без компютърни програми обикновено се търси решение с минимално отклонение от зададеното предавателно число.
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Фиг. 1. Блок – схема на програмна система GEAR
В повечето случаи, обаче, предавката с  I ∆u I min  не е с максимална товароносимост. Съставът на блок Б е показан във втората колона.
При четвъртата задача оптимизирането е разширено чрез  последователно присвояване на m на всички стандартни стойности на модула  от зададения интервал mmin ( mmax. Цялостната структура на включения в цикъла по  К  блок  В  може да се види от колона 3, колона 2 (блок Б) и колона 1 (блок А).
Петата задача по същество е аналогична на четвъртата, но варирането с модула се извършва в програмно определените граници  mmin ( 0,010*aw  и mmax ( 0,025* aw.
Правилният избор на  m  оказва съществено влияние върху товароносимостта и масата на предавката. Установено е, че избирането на оптимален модул може да намали значително необходимото междуосово разстояние. По принцип от условието за якост на огъване би могло да се стигне до уравнение от трета степен по отношение на модула. Останалите елементи на уравнението са свързани с механичните характеристики на материалите. Оказва се, обаче че, при оптимизирането „по m” опростяването на задачата по този начин намалява  точността на решението. 
От съществено значение за точното определяне на товароносимостта по критерия якост на огъване PF1,2, е коректното определяне на коефициента на формата на зъбите и концентрацията на напреженията  YFS, който зависи от коефициента на изместване х и от броя на зъбите  z. В конструкторската практика е прието да се смята, че увеличаването на модула увеличава якостта на зъбите от огъване, тъй като води до удебеляване на основата им. В действителност най-често увеличаването на  m  се извършва при запазване стойността на делителния диаметър, което означава, че броят на зъбите ще се намали и те ще се стеснят в основата си. Ето защо увеличаването на  m  не във всички случаи е съпроводено с повишаване на товароносимостта на предавката (вж. фиг. 2), особено при големи предавателни числа. Това прави необходимо и варирането с параметъра  m.
С цел да бъде принципно оценен приносът на трипосочната  оптимизация  m – zΣ (z1, z2) – x, бе проведено специално компютърно изследване с  програмна система GEAR. Анализът е направен на основата на характерни извадки от серийно произвеждани фамилии редуктори и двигател редуктори с общо предназначение.

На фиг. 2 са показани крайните резултати получени за предавки със следните параметри: междуосово разстояние  aw = 250 mm; ъгъл на наклон на зъбите  ( = 16(; предавателно число  u = 3,55 ± 4 %; широчина на зъбния венец  bw = 67 mm; честота на въртене на входящия вал  n = 1000 min-1;   материали – цементована стомана, закалени до твърдост HRC = 58.
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Fig. 2. Optimization of cylindrical gears for maximum load criteria - the nature and stages
Фиг. 2. Оптимизиране на цилиндрични зъбни предавки по критерия максимална товароносимост - характер и етапи на процеса
	Altogether 915 gear trains are analyzed which are obtained by different modules, different number of gear teeth and shift coefficients of the output circuit. 
         In its full form, the optimization procedure passes through three stages: optimization of the module m (with a change of m in the assigned range mmin = 0,01 * aw (  mmax = 0,025 * aw of the standard row); optimization of the number of teeth z (with variation of zΣ and the gear ratio  z2/z1); optimization of the addendum modification  coefficient x  (with a steady change of x1 within the range of a given хΣ   in terms of  fulfilled conditions for the quality of engagement). The optimal solution is obtained by module m = 5,5 mm, Δu = - 2% and x1 = 0.9. The values of the power Р are relative considering the greatest achieved value.
         The variety of possible combinations of determination conditions and the discrete character of the individual parameters give to the optimization process an occasional nature and lead to dissipation of the results in a wide range. In order to establish a basis for comparison, for each step which is performed by manually calculating, the most possible solution is assumed the accepted level of average integrated basic indicator - load, which for given conditions is expressed by the relevant permissible power of gears - Pavm, Pavz , Pavx. Based on these considerations the designer would look for better solutions with module m = 3,5 mm or 4 mm. These two gear trains are shown with all their possible combinations of gear ratios within the margin of error ± 4%. It is to be seen that the gear trains with I Δu Imin are not the maximum load capacity. In that case, the achieved level of power can be assumed to be Pavz. In engineering practice, however, more often it is assumed that is the best gear train ia that one with minimal deviation from the gear ratio. Therefore, the option 4(5          (where m = 3,5 mm) and option 5(6 (where m = 4 mm)  are further optimized according to the parameter x1. 
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 The effect of the 3-direction optimization is shown in Figure 2. For accepted average achievement, a designer, working without the necessary software, in best case reaches 66% of the optimal solution.

 
[image: image10.wmf]Pavx

Pavz

Pavz

Pavm

Pavm

P

Pcpx

P

Kopt

.

.

max

max

=

=


                     
[image: image11.wmf]=

Kopt

 Koptm.Koptz.Koptx , where

Kopt is a optimization factor, which compares the most successful solution (Pmax) with the most unfortunate possible (Pavx) solution;
Koptm, Koptz, Kopts - private optimization factors.
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Предложете по-добър превод
          Our experience has shown that not always the effect of optimization is so large. Often for reasons of ensuring of small dimensions of the gear trains the group of materials - case hardened alloy steel are selected. The considerations for the unification of the developed structures and production technologies often require that the pinion and the large gear of each reducer’s stage are to be produced by one and the same material. Therefore, the hardness of all operating surfaces is high and their contact strength is great. The strength of bending is limiting. In this case a good and experienced designer would probably look for a solution also with higher modules (in the case of Fig. 2 m> 4mm).
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       For manual calculation often the value of x1 (x2) is determined by popular practice recommendations for the distribution of хΣ between the two gears.
From a formal point of view, this approach is justified, but the lack of any idea for the values of the parameters close to the area of x1opt is undesirable. A gear train can be chosen which advantage according to the adopted optimization criterion is negligible, while "its retreat" according to the other indicators is very high compared to other parts of the permissible range of variation in factor x1.
           In Fig. 2,  in columns G and I the values of power P are shown for x1 calculated based upon recommendations of  GOST 16532-70 and those set out in the programming system INVENTOR   (x1/x2 = Z2/Z1). It is clear that the results are very close, but not optimal in terms of load capacity. This proves once again that the approach adopted by the authors to find the optimal value of x1 in the whole area of the respective blocking contour is very important.
  The analysis of specific gear train was extended and applied to other gear trains with characteristic center distances and gear ratios. From Fig. 3, it is to be seen that the optimization is effective for all dimensions. With reduction of the gear ratio this effect is enhanced and by u = 2,24,  kopt(1,36.  By increasing the value of the ratio u,  the number of combinations with the number of teeth Z is reduced. This explains also the lower values of kopts.
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Fig.3. Increase of  load capacity of gear tains produced of case hardened alloy steel by optimization of  the geometry of the tooth profile
Conclusion:
- For gear trains designed without optimization of geometry, there is always a significant option for increasing the load capacity. It can be used in carrying out appropriate calculations and optimization performing minimal processing of documentation, without change in technology and without additional costs.
- Optimizing x1 (x2) to achieve maximum power capacity has a great influence when the bending stresses are determining. When the limitations occur based upon the   "low contact strength”, the contributions for increasing the load capacity of gears are due to optimization „ according to the module” and optimization „according to the number of teeth.”
- The computer experiments proved that the effect of optimization through three stages  m - z - x always exists, irrespective of the strength methodology set out in the calculations of gear train [3]. 
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	Анализирани са 915 предавки, получени при различни модули, брой зъби на зъбните колела и коефициенти на изместване на изходния контур.

В пълния си вид оптимизирането преминава през три етапа: оптимизиране по модула  m ( с изменение на  m  в зададения диапазон mmin =0,01* aw ( mmax = 0,025* aw от стандартния ред); оптимизиране по броя на зъбите z  (с вариране на  zΣ  и отношението  z2/z1); оптимизиране по коефициента на изместване на изходния контур  х ( с последователно изменение на  х1  в рамките на дадено  хΣ при изпълнени условия за качеството на зацепване). Оптималното решение е получено при модул  m = 5,5 mm, ∆u = - 2%  и х1 = 0,9. Посочените значения на мощността Р са относителни спрямо постигнатата най-висока стойност.

Многобройните възможни комбинации на определящите условия и дискретния характер на  отделните параметри дават на оптимизационния процес случаен характер и водят до разсейване на резултатите в твърде широк диапазон. С цел да се създаде база за сравняване, за всеки етап провеждан чрез ръчно изчисляване за най-вероятно е прието достигането на средно интегрално равнище на основния показател – товароносимостта, което за дадените условия се изразява чрез съответната допустима мощност на зъбната предавка – Рсрm, Рсрz, Рсрх. На база тези разсъждения конструкторът би търсил добри решения с модул  m = 3,5 mm или 4. Тези две предавки са показани с всичките им възможни комбинации от предавателни числа в рамките на допустимата грешка  ± 4 %. Вижда се, че предавките с    I ∆u I min  не са с максимална товароносимост. И тук за достигнато равнище на мощността може да се приеме  Рсрz. В конструкторската практика обаче много по-често се приема, че най-добра е предавката с минимално отклонение от предавателното число. Ето защо вариантите 4(5 (при m = 4 mm) и 5(6 (при m = 3,5 mm) са допълнително оптимизирани по х1. 

Ефектът от 3-посочната оптимизация е се вижда добре от фиг.2 При приета средноинтегрална вероятност на достижение, конструкторът, работещ без необходимия софтуер, в най-добрия случай ще достигне 66 % от оптималното решение.
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Копт е  коефициент на оптимизация, който съпоставя най-сполучливото решение (Рmax) с най-несполучливото възможно (Рсрх);

Коптm, Коптz, Коптх – частните оптимизационни коефициенти.

Опитът ни е показал, че не винаги ефектът от оптимизацията е толкова голям. Много често от съображения за осигуряване на малки габаритни размери на зъбните предавки се избират материали от групата на цементираните стомани. Съображенията за  унификация на разработваните конструкции и на производствените технологии много често налагат от този материал да се изработват и малките и големите зъбни колела на всички стъпала. Следователно твърдостта на всички работни повърхнини е висока, а контактната им якост голяма. Лимитираща е якостта на огъване. В този случай един добър и опитен конструктор вероятно би търсил решение и при по-високи модули (в случая на фиг. 2 m > 4mm).

При ръчно пресмятане много често стойността на  х1 (х2) се определя чрез придържане към популярни в практиката препоръки за разпределяне на хΣ между двете зъбни колела. От формална гледна точка този подход е оправдан, но въпреки това липсата на каквато и да е представа за стойностите на параметрите на предавката в най-близката околност на х1опт е нежелателно. Може на преден план да се изведе предавка, чието предимство по приетия критерий на оптимизация е незначително, а в същото време ”отстъплението й” по останалите показатели да е много голямо в сравнение с това от други участъци от допустимия интервал на вариране с коефициента х1. На фиг. 2 в колоните  G и I  са показани стойностите на мощността Р, при х1 изчислени на база препоръки по ГОСТ 16532-70 и тези заложени в програмна система INVENTOR (x1/x2 = Z2/Z1). Вижда се, че получените резултати са много близки, но не са оптимални по отношение на товароносимостта. Това още веднъж доказва приетия от авторите подход за търсене на оптимална стойност на х1 в цялата област на съответния блокиращ контур.

Направеният анализ на конкретна зъбна предавка е разширен и върху предавки с други характерни медуосови разстояния и предавателни числа. От фиг. 3 се вижда, че оптимизацията е ефикасна за всички габарити. С намаляване на предавателното число на предавката този ефект  се  засилва  и  при  u = 2,24   Копт ( 1,36. С увеличаване на стойността на предавателното число u се намалява и броя на комбинациите, които могат да се правят при вариране с броя на зъбите Z. С това се обясняват и по-ниските стойности на Копт.
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Фиг.3. Повишаване на товароносимостта на зъбни предавки от цементована стомана чрез оптимизиране геометрията на зъбния профил

     Заключение:

- При зъбни предавки, проектирани без оптимизиране на геометрията, винаги съществува значителен резерв за повишаване на товароносимостта. Той  може  да бъде използван чрез провеждане на съответни оптимизационни изчисления и извършване на минимална преработка на документацията, без промяна в технологията и без допълнителни разходи.

- Оптимизирането на х1 (х2) с цел достигане на максимална мощност оказва силно влияние, когато определящи са напреженията на огъване. В случаите, когато ограниченията произтичат от „ниска контактна якост”, принос за повишаване на товароносимостта на зъбната предавка имат преди всичко оптимизацията „по модула” и оптимизацията „по броя на зъбите”.

- Чрез компютърни експерименти бе доказано, че ефект от трипосочната оптимизация  m – z – x  винаги съществува, независимо от якостната методика, заложена в изчисленията на зъбната предавка [3].
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