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Hình 7.1

a) b) c)

d)

e)

Bài 7. TRUYỀN ĐỘNG BÁNH RĂNG

Mục tiêu: - Mô tả được cấu tạo, nguyên lý làm việc, phân loại, các dạng hỏng và chỉ tiêu tính toán
bộ truyền động bánh răng.

- Xác định được các thông số hình học, các thành phần lực tác dụng lên bộ truyền động
bánh răng và cách tính toán bộ truyền theo sức bền tiếp xúc và bền uốn.

I. Khái niệm chung
1. Nguyên lý làm việc

Bộ truyền bánh răng làm việc theo nguyên lý ăn khớp thực hiện việc truyền chuyển
động và công suất nhờ sự ăn khớp của các răng trên các bánh răng.

2. Phân loại
Tùy theo vị trí tương đối giữa các trục có các loại sau:

- Hai trục song song: truyền động bánh răng trụ (răng thẳng, răng nghiêng, răng
chữ V), hình 7.1a, b, c. Bánh răng trụ ăn khớp trong, hình 7.2b.

- Hai trục cắt nhau (thường là vuông góc với nhau): truyền động bánh răng nón
(răng thẳng, răng nghiêng, răng cong ) hình 7.1d.

- Hai trục chéo nhau: truyền động bánh răng trụ chéo hoặc bánh răng nón chéo
(bánh răng hypôít), hình 7.1e, hình 7.2 a, d, e.

- Truyền động bánh răng – thanh răng: dùng để đổi chuyển động quay thành
chuyển động tịnh tiến và ngược lại, hình 7.2c.
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3. Ưu nhược điểm
a. Ưu điểm

So với các truyền động cơ khí khác, truyền động bánh răng có nhiều ưu điểm
nổi bật:

- Kích thước nhỏ gọn, khả năng tải lớn;

- Hiệu suất cao có thể đạt 0,97 0,99;

- Tuổi thọ cao, làm việc chắc chắn;

- Tỷ số truyền cố định;

- Làm việc tốt trong phạm vi công suất, tốc độ và tỷ số truyền khá rộng.

a)

c)

b)

Hình 7.2

d)

e)
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b. Nhược điểm
- Đòi hỏi chế tạo có độ chính xác cao;

- Có nhiều tiếng ồn khi làm việc với vận tốc lớn;

- Chịu va đập kém;

- Sử dụng không có lợi khi khoảng cách hai trục lớn.

c. Phạm vi sử dụng
Truyền động bánh răng được sử dụng phổ biến trong các thiết bị và máy móc,

từ đồng hồ cho đến các máy hạng nặng, có thể truyền công suất từ nhỏ đến lớn
(300MW), vận tốc có thể từ thấp đến cao (200m/s).

4. Các thông số hình học chủ yếu của bộ truyền bánh răng trụ răng thẳng

* Số răng: Z1; Z2 (Z1 ≥ 17)

* Tỉ số truyền: i =
1

2

2

1

Z

Z

n

n =

* Bước răng trên vòng chia: t (mm), hình 7.3

* Bước răng trên vòng cơ sở: t0 = t. cos α0

* Góc prôfin răng: α0 = 200 (đây là thông số cơ bản về dạng răng).

* Modun ăn khớp: m =

t

(là thông số cơ bản về kích thước của răng, được tiêu

chuẩn hóa)

* Đường kính vòng chia: dc = m. Z

* Đường kính vòng cơ sở: d0 = dc. cos α0

* Đường kính vòng lăn: d1 =
1

.2

±i

A
; d2 = d1. i

* Đối với cặp bánh răng không dịch chỉnh hoặc dịch chỉnh đều:

d1 = dc1 = m. Z1 ; d2 = dc2 = m. Z2

* Hệ số dịch dao: ξ (tra sổ tay thiết kế)

* Khoảng cách trục A: A =
2

12 dd ±

* Đối với cặp bánh răng không dịch chỉnh hoặc dịch chỉnh đều: A = ( )122

1
ZZm ±

+  Dấu  ( + ) _ ăn khớp ngoài.

+  Dấu  ( - ) _ ăn khớp trong.

* Chiều cao răng: h = 2,25m (không dịch chỉnh).

* Đường kính vòng đỉnh răng: De = dc + 2m  (không dịch chỉnh)

* Đường kính vòng chân răng: Di = dc – 2,5m  (không dịch chỉnh)

* Góc ăn khớp α được xác định theo biểu thức: cos α = ( )
A

mZZ

.2

cos.. 012 ±

Đối với cặp bánh răng không dịch chỉnh hoặc dịch chỉnh đều thì α = α0.
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Độ chính xác ăn khớp
Độ chính xác ăn khớp của bộ truyền bánh răng phụ thuộc vào độ chính xác chế tạo

bánh răng và các chi tiết máy đỡ chúng (vỏ hộp, ổ trục) và độ biến dạng của chúng. Ảnh
hưởng của các sai số về chế tạo bánh răng như: sai số về bước răng và dạng răng sẽ ảnh
hưởng đến sai số động học gây tải trọng động, va đập tiếng ồn; sai số về phương của răng
gây ra sự phân bố không đều của tải trọng trên chiều dài của răng. Để tránh kẹt răng khi ăn
khớp phải bảo đảm khe hở cạnh răng.

Khi chế tạo bánh răng không tránh khỏi các sai số: sai số bước răng, sai số biên dạng
răng, độ không song song, độ đảo, sai số khoảng cách trục v.v… Các sai số này dẫn đến
hiện tượng tăng tiếng ồn khi làm việc và gây nên các dạng hỏng của bộ truyền. Theo tiêu

Hình 7.3

dc1

A

d01

De1

Di1

d1

d2

Di2
De2

d02 dc2

O2

O1

ω1

ω2

Hình 7.4
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chuẩn có 12 cấp chính xác với độ chính xác giảm khi cấp càng tăng. Thông thường sử
dụng các cấp chính xác 6, 7, 8, 9.

Cấp chính xác 6 tương ứng với bộ truyền có vận tốc lớn; cấp chính xác 7, cấp chính
xác 8 tương ứng với bộ truyền có vận tốc trung bình và cấp chính xác 9 cho bộ truyền cấp
chậm.

Kết cấu bánh răng
- Trường hợp đường kính đáy răng chênh lệch ít so với đường kính d của trục thì nên

chế tạo bánh răng liền trục (khoảng cách từ đáy răng đến rãnh then ≤ 2,5 modun đối với
bánh trụ và ≤ 1,6 modun đối với bánh răng nón). Các trường hợp khác nên chế tạo bánh
răng riêng rồi lắp lên trục.

- Bánh răng có đường kính nhỏ hơn 500mm thường chế tạo bằng phôi rèn hoặc phôi
dập, trường hợp không quan trọng có thể đúc hoặc chế tạo bằng phôi cán.

- Khi bánh răng có đường kính trên 500mm thường chế tạo riêng vành răng rồi ghép
vào phần moayơ.

Hình 7.5

II. Tải trọng và ứng suất
1. Tải trọng và Ứng suất

* Tải trọng
a. Tính toán tải trọng

Công suất tính toán trong bộ truyền được xác định: Nt = K. N

với K _ hệ số tải trọng (K > 1)

N _ công suất danh nghĩa.

Hệ số tải trọng K được xác định như sau: K = Ktt. Kđ;

với Ktt _ hệ số tập trung tải trọng

Kđ _ hệ số tải trọng động.

b. Hệ số tập trung tải trọng
- Nguyên nhân gây ra sự phân bố không đều của tải trọng là do sai số chế tạo,

biến dạng đàn hồi của trục, chuyển vị đàn hồi và mòn của ổ gây ra tiếp xúc lệch của
các răng khi ăn khớp, làm tải trọng phân bố không đều.
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- Hệ số: Ktt =
q

qmax

với qmax _ tải trọng riêng cực đại;

q _ tải trọng riêng trung bình (giả sử tải trọng phân bố đều);
Hệ số tập trung tải trọng phụ thuộc chủ yếu: vị trí bánh răng so với ổ,

chiều rộng tương đối (ψd
1d

b= ) của vành răng, độ cứng của trục, tổng độ

cứng của đôi răng tại chỗ ăn khớp, khả năng chạy mòn của răng.

+ Đối với bộ truyền không chạy mòn, có thể lấy Ktt theo các trị số
bảng 3-12 TKCTM.

+ Đối với các bộ truyền có khả năng chạy mòn, nếu tải trọng không
đổi lấy Ktt = 1, nếu bộ truyền có khả năng chạy mòn nhưng tải trọng thay

đổi được tính theo công thức gần đúng: Ktt =
2

1+ttbangK

c. Hệ số tải trọng động
- Nguyên nhân gây ra tải trọng động là do các sai số chế tạo, lắp ghép cũng như

biến dạng của răng khi chịu tải làm tỉ số truyền tức thời itt =
2

1


 thay đổi, mặc dù

ω1= const hoặc ω2 = const nhưng 02 ≠
dt

d
gây tải động phụ trên răng.

- Hệ số: Kđ =
P

P

P

PP đđ +=+
1

với P _ lực vòng

Pđ _ tải trọng động.

Hệ số Kđ được xác định theo bảng 3-13 TKCTM

Khi tính toán sơ bộ có thể lấy K = 1,3 ÷ 1,5. Sau khi xác định kích thước
bộ truyền có thể chọn chính xác K và nếu cần phải tính toán điều chỉnh lại kích
thước.

* Ứng suất
- Khi truyền mômen xoắn tại chỗ các răng tiếp xúc nhau sinh ra lực pháp tuyến

Pn =
01

12

d

M

d01 _ đường kính vòng cơ sở bánh răng.

- Ngoài ra vì khi ăn khớp các răng trượt lên nhau nên có lực ma sát: Fms = f. Pn

f _ hệ số ma sát.

- Dưới tác dụng của các lực này răng chịu trạng thái ứng suất phức tạp, chủ yếu là
ứng suất tiếp xúc σtx và ứng suất uốn σu. Đối với mỗi răng, các ứng suất này thay đổi theo
chu kỳ mạch động gián đoạn

- Ứng suất thay đổi là nguyên nhân làm răng hỏng do mỏi; gãy răng do ứng suất uốn
và tróc rỗ bề mặt do ứng suất tiếp xúc. Ngoài ra do ma sát nên bề mặt răng có thể bị mòn
hoặc dính.
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a. Ứng suất tiếp xúc cho phép

[σ]tx = [σ]N0tx. K’
N

Trong đó: [σ]N0tx _ ứng suất tiếp xúc cho phép (N/mm2) khi bánh răng làm việc
lâu dài, phụ thuộc vào độ rắn HB hoặc độ rắn HRC theo bảng 3-9 TKCTM

K’
N _ hệ số chu kỳ ứng suất tiếp xúc, tính theo công thức: K’

N =
tđN

N06

N0 _ số chu kỳ cơ sở của đường cong mỏi tiếp xúc, thường chọn N0 = 107

Ntđ _ số chu kỳ tương đương.

1. Trường hợp bánh răng chịu tải trọng không không thay đổi

Ntđ = N = 60.u.n.T

Trong đó: n _ số vòng quay trong một phút của bánh răng.

T _ tổng số giờ làm việc.

u _ số lần ăn khớp của một răng khi bánh răng quay 1 vòng.

2. Trường hợp bánh răng chịu tải trọng thay đổi

Ntđ = 60 u ∑ 





ii

m

i Tn
M

M
2/

max

Trong đó: Mi; ni; Ti _ mômen xoắn, số vòng quay trong 1 phút và
tổng số giờ bánh răng làm việc ở chế độ i; Mmax _ mômen xoắn lớn nhất
tác dụng lên bánh răng (ở đây không tính mômen xoắn do quá tải trong
thời gian rất ngắn); Nếu Ntđ ≥  N0 thì lấy K’

N = 1.

b. Ứng suất uốn cho phép
- Khi răng làm việc một mặt (răng chịu thay đổi ứng suất mạch động)

[σ]u =
( )

Kn

K

Kn

NK N

.

..6,14,1

.

. ''
1

''
0 −÷≈ 

- Khi răng làm việc hai mặt (răng chịu ứng suất thay đổi mạch động)

[σ]u = ''1

. NK
Kn
−

Trong đó:

* σ0; σ-1 _ giới hạn mỏi uốn trong chu kỳ mạch động và trong chu
kỳ đối xứng, có thể tra trong sổ tay hoặc lấy gần đúng:

+ đối với thép σ-1 = (0,4  ÷ 0,45) σbk;

+ đối với gang σ-1 = 0,25 σbk;

giới hạn bền kéo tra bảng 3-8 TKCTM

*  n _ hệ số an toàn

+ đối với bánh răng làm bằng thép rèn hoặc thép cán, thường
hóa hoặc tôi cải thiện thì n = 1,5; tôi  n = 1,8 ÷ 2

+ đối với bánh răng bằng thép đúc hoặc gang: n = 1,8 (khi
thường hóa hoặc tôi cải thiện).
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n = 2 khi không nhiệt luyện; Trường hợp răng được thấm
than hoặc tôi bề mặt, lấy σbk của lõi răng.

* K _ hệ số tập trung ứng suất ở chân răng

+ Đối với bánh răng bằng thép: K ≈ 1,8 khi thường hóa hoặc
tôi cải thiện; K ≈ 2 khi tôi thể tích; K ≈ 1,2 khi tôi bề mặt.

+ Đối với bánh răng bằng gang hoặc chất dẻo chọn Kσ = 1

*  K’’
N _ hệ số chu kỳ ứng suất uốn, tính theo công thức:

K’’
N = m

tđN

N0

với Ntđ _ chu kỳ tương đương

N0 _ số chu kỳ cơ sở của đường cong mỏi uốn,

có thể lấy N0 = 5. 106

1. Nếu tải trọng không thay đổi, Ntđ = 60. u. n. T

2. Nếu tải trọng thay đổi, Ntđ = 60. u. ∑ 





ii

m

i Tn
M

M
..

max

Trong đó: m _ bậc đường cong mỏi uốn, có thể lấy m = 6 đối với
thép thường hóa hoặc tôi cải thiện; m = 9 đối với thép tôi.

Nếu Ntđ ≥  N0 thì lấy K’’
N = 1

2. Các dạng hỏng và chỉ tiêu tính toán

1. Gãy răng
Gãy răng do ứng suất uốn, có thể do quá tải hoặc mỏi. Vết gãy thường bắt đầu

từ đáy răng, chỗ góc lượn, nếu bánh răng quay một chiều, vết nứt xuất hiện ở các thớ
bị kéo. Ở các bánh răng nghiêng và chữ V răng thường gãy theo tiết diện xiên. Đây
là dạng hỏng chủ yếu của bộ truyền không bôi trơn tốt.

2. Tróc vì mỏi bề mặt răng
Tróc vì mỏi bề mặt răng do ứng suất tiếp xúc gây nên, đây là dạng hỏng chủ

yếu của bộ truyền được bôi trơn tốt. Tróc thường bắt đầu ở vùng tâm ăn khớp (phía
chân răng). Trong quá trình làm việc, các vết tróc phát triển và số vết tróc tăng dần,
cuối cùng toàn bộ bề mặt răng phía dưới đường tâm ăn khớp bị phá hỏng. Hiện tượng
tróc nhất thời xảy ra khi độ rắn mặt răng thấp (HB < 350), khi răng có độ rắn bề mặt
cao (HB > 350) thường xảy ra tróc lan rộng.

3. Mòn răng
Mòn răng là dạng hỏng của bộ truyền được bôi trơn tốt, răng mòn nhiều ở đỉnh

và chân răng. Mòn nhiều làm dạng răng thay đổi, tải trọng động tăng lên, tiết diện
của răng bị giảm và cuối cùng làm răng bị gãy.

4. Dính răng
Dính răng xảy ra nhiều nhất ở các bộ truyền chịu tải trọng lớn và có vận tốc

cao, nhất là đối với cặp bánh răng làm cùng vật liệu và không tôi bề mặt răng.

5. Biến dạng dẻo bề mặt răng
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Biến dạng dẻo bề mặt răng do tác dụng của lực ma sát, thường xảy ra với các
bộ truyền bằng thép có độ rắn thấp, chịu tải trọng lớn.

6. Bong bề mặt răng
Bong bề mặt răng xảy ra khi các răng được thấm nitơ, thấm than hoặc tôi bề

mặt, trong trường hợp nhiệt luyện không tốt và răng chịu tải trọng lớn.

Chỉ tiêu tính toán bánh răng: hiện nay người ta thường thiết kế bộ truyền bánh răng
theo sức bền tiếp xúc và tính kiểm nghiệm sức bền uốn.

Vật liệu và nhiệt luyện bánh răng
- Vật liệu làm bánh răng phải thỏa mãn các điều kiện về độ bền tiếp xúc (tránh tróc

rỗ, mài mòn, dính v.v…) và độ bền uốn. Trong thực tế sử dụng và những nghiên cứu đặc
biệt thì ứng suất tiếp xúc cho phép phụ thuộc vào độ rắn vật liệu. Để chế tạo bánh răng, ta
chủ yếu sử dụng thép, gang và ngoài ra còn sử dụng các vật liệu không kim loại khác.

- Tùy thuộc vào độ rắn, vật liệu bằng thép được chia ra hai nhóm:

+ Độ rắn HB ≤ 350 – bánh răng được thường hóa hoặc tôi cải thiện.

+ Độ rắn HB ≥ 350 – bánh răng tôi thể tích, tôi cao tần, thấm cacbon, thấm
nitơ.

- Bánh răng có độ rắn vật liệu HB ≤ 350 có khả năng cắt gọt chính xác sau khi nhiệt
luyện. Bánh răng nhóm vật liệu này có khả năng chạy mòn tốt và không bị phá hủy khi
chịu tải trọng động, truyền công suất nhỏ và vừa. Thường dùng chế tạo bánh răng có
đường kính lớn vì nhiệt luyện khó khăn.

- Bánh răng có độ rắn vật liệu HB > 350 được biểu thị bằng HRC (1 HRC ≈ 10 HB).
Các dạng nhiệt luyện cho phép đạt độ rắn 50 ÷ 60 HRC, khi đó ứng suất tiếp xúc cho phép
tăng lên hai lần và khả năng tải tăng lên bốn lần so với thép thường hóa và thép tôi cải
thiện; tăng độ cứng làm tăng khả năng tải, tuy nhiên cũng gây ra nhiều bất lợi như chế tạo
phải chính xác, độ cứng của trục và ổ tăng lên, cắt răng trước khi nhiệt luyện, khắc phục độ
cong khi nhiệt luyện.

- Gang dùng cho bánh răng có kích thước lớn, bánh răng cấp chậm, bộ truyền hở, có
nhược điểm là độ bền theo ứng suất uốn thấp.

- Chất dẻo: tectoli, lignofon, poliamid dạng capron, gỗ ép tấm v.v… được sử dụng
trong bộ truyền có tải trọng thấp.

Hình 7.6

Tróc Mòn Dính

Gãy



73

Hình 7.7

III. Bộ truyền bánh răng trụ răng thẳng
1. Lực tác dụng

- Bỏ qua tác dụng của lực ma sát Fms, trượt lực pháp tuyến Pn về tâm ăn khớp và
phân tích thành các thành phần:

+ P


lực vòng

+ rP


lực hướng tâm

+ nP


lực pháp tuyến

Lực vòng P ngược chiều với  v1, cùng
chiều với  v2.

- Về độ lớn: P =
2

2

1

1 .2.2

d

M

d

M =

Pr = P.tg α ; Pn =
cos

P

2. Tính toán bánh răng theo sức bền tiếp xúc
- Mục đích tính theo sức bền tiếp xúc (giới hạn ứng suất tiếp xúc) để tránh dạng

hỏng tróc rỗ bề mặt răng. Tính tại tâm ăn khớp và tính theo công thức Hec.

* Ta có công thức kiểm nghiệm:

σtx =
( ) [ ]tx

nb

NKi

iA
≤±

2

36

.

..1

.

10.05,1

Để thiết lập công thức thiết kế, đặt ψA =
A

b ⇒ b = ψA. A  (gọi ψA là hệ số

chiều rộng bánh răng; thông thường chọn ψA = 0,15 ÷ 0,45), nếu chọn ψA lớn thì A
giảm nhưng b tăng.

* Thay vào công thức trên ta có công thức thiết kế theo điều kiện sức bền tiếp
xúc:

A ≥ (i ± 1) [ ]
3

2

26

.

.
.

.

10.05,1

n

NK

i Atx  






Trong đó: N _ công suất (kw)

n2 _ số vòng quay trong 1 phút của trục bị dẫn (vòng/phút)

A _ khoảng cách trục (mm)

b _ chiều rộng bánh răng (mm)

[σ]tx _ ứng suất tiếp xúc cho phép cùa vật liệu (N/mm2)
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3. Tính toán bánh răng theo sức bền uốn
- Mục đích tính theo giới hạn ứng suất uốn ở tiết diện nguy hiểm nhằm tránh dạng

hỏng gãy răng. Tính sức bền khi răng ăn khớp tại đỉnh (cánh tay đòn mômen uốn tại đỉnh
là lớn nhất). Coi như chỉ có một đôi răng ăn khớp, bỏ qua tác dụng của lực ma sát đối với
ứng suất uốn, tiết diện nguy hiểm tại chân răng (hình chữ nhật b.s), tính sức bền ở phía
răng chịu kéo (vì các vết nứt mỏi uốn và hiện
tượng gãy răng bắt đầu ở vị trí này).

- Trượt lực pháp tuyến (toàn phần) Pn về
đường đối xứng của răng và phân tích thành
hai thành phần:

+ Thành phần Pn.sinα’ gây nén

+ Thành phần Pn.cosα’ gây uốn

* Ta có công thức kiểm nghiệm:

σu = ≤
n

NK

bZym

.
.

...

10.1,19
2

6

[σ]u

* Đặt ψm = ⇒
m

b
b = m. ψm

Thay vào công thức trên ta có
công thức thiết kế:

m ≥ [ ]3

6 .
.

...

10.1,19

n

NK

yZ um 

- Trị số modun m phải chọn theo tiêu
chuẩn.

- Trường hợp hai bánh răng cùng vật liệu, tính cho bánh nhỏ (Z1 ≤ Z2 ⇒ y1 ≤ y2).

- Trường hợp hai bánh răng khác vật liệu, tính cho bánh nào có tích y.[σ]u nhỏ hơn.
Hợp lý nhất là chọn sao cho y1.[σ]u1 ≈ y2.[σ]u2

y _ hệ số dạng răng (tra bảng 3.18 TKCTM)

Z _ số răng

IV. Bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng

1. Các thông số hình học chủ yếu
- Bánh răng nghiêng có phương răng nằm nghiêng

với đường sinh mặt trụ chia một góc β (gọi là góc
nghiêng của răng). Các thông số của răng được xét trong
hai tiết diện: tiết diện pháp n – n và tiết diện ngang s – s,

ta có: ts =
cos

nt ; ms =
cos

nm
; dc = ms. Z =

cos
nm

Z

- Các kích thước chiều cao răng, đường kính vòng
đỉnh, vòng chân răng được xác định theo công thức như
của bánh trụ răng thẳng nhưng thay môdun m bằng
môdun pháp mn.

Hình 7.8

Hình 7.8
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* Khoảng cách trục A (trường hợp không dịch chỉnh):

A = ( )12.
cos

.
2

1
ZZ

mn ±


Trong đó: mn ; Z1 ; Z2 cho trước, có thể thay đổi A bằng cách thay đổi β.

2. Lực tác dụng khi hai bánh răng ăn khớp

Lực pháp tuyến Pn tác dụng trong mặt phẳng vuông góc với răng được dời về tâm ăn
khớp và phân tích:

+ Pn → P’ và Pr

+ P’ → P và Pa

- P’ : lực vòng theo hướng pháp tuyến với phương răng

- P : lực vòng tiếp tuyến với vòng lăn

- Pa: lực dọc trục

- Pr: lực hướng tâm

* Độ lớn của các lực

+ Lực vòng: P =
2

2

1

1 .2.2

d

M

d

M =

+ Lực dọc trục: Pa = P.tgβ (có chiều hướng vào mặt răng ăn khớp)

+ Lực hướng tâm: Pr = P.tgαn = P. 



tgP
tg n .
cos

=

+ Lực toàn phần (lực pháp tuyến): Pn =
 cos.coscos nn

PP =

* Lực dọc trục Pa tỷ lệ với tgβ, do đó để hạn chế lực này thông thường chọn
β=(80÷200). Để khắc phục nhược điểm trên có thể dùng bánh răng chữ V (các lực dọc trục
tác dụng lên ổ cân bằng nhau).

* Đặc điểm của răng nghiêng là ăn khớp êm, tải trọng động giảm, chiều dài tiếp xúc
lớn, vì các răng vào hoặc ra khớp dần dần, chiều dài tiếp xúc không thay đổi đột ngột như
răng thẳng.

Hình 7.9

Pr
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* Trong mặt phẳng pháp tuyến, dạng răng của bánh răng nghiêng tương tự như của
một bánh răng thẳng có các đặc điểm như sau:

+ Môđun: mn

+ Đường kính vòng chia: dtd =
2cos

d

+ Số răng tương đương: Ztd;

Theo định nghĩa: dtd = mn.Ztd ⇒ dtd =
 322 coscos

.
cos

Z
Z

Z
m

d
td

td
n =⇒=

* Tải trọng riêng phân bố không đều vì đường tiếp xúc nằm chếch trên mặt răng nên
tăng độ cứng của đôi răng trên đường tiếp xúc không như nhau nên tải trọng riêng phân bố
không đều, tải trọng lớn nhất qmax tại vị trí tâm ăn khớp.

3. Tính toán bánh răng theo sức bền tiếp xúc

- Để tính ứng suất tiếp xúc dùng công thức Héc: σtx = 0,418

Eq.

- Tính tương tự như trường hợp bánh răng thẳng, tính cho bánh răng tương đương, bổ
sung các đặc điểm bán kính cong của răng nghiêng lớn hơn so với răng thẳng; Tải trọng
riêng trung bình ở bánh răng nghiêng nhỏ hơn so với răng thẳng.

* Công thức kiểm nghiệm sức bền tiếp xúc của bánh răng nghiêng:

σtx =
( ) ≤±

2
''

36

.

.
.

1

.

10.05,1

n

NK

b

i

iA 
[σ]tx

* Công thức thiết kế theo điều kiện sức bền tiếp xúc:

A ≥ (i ± 1) [ ]3

2
''

6

..

.
.

.

10.05,1

n

NK

i Atx  






Trong đó: θ’’ _ hệ số tăng sức bền tiếp xúc (thường chọn θ’’=1,4-1,6)

4. Tính toán bánh răng theo sức bền uốn
- Tính tương tự bánh trụ răng thẳng, tính cho bánh răng tương đương có bổ sung các

đặc điểm, hệ số dạng răng lớn hơn, tải trọng riêng tác dụng lên răng nghiêng nhỏ hơn so
với răng thẳng, tiết diện nguy hiểm về uốn là tiết diện chéo, nghiêng một góc μ so với đáy
răng, ứng suất uốn trong tiết diện này chỉ bằng khoảng cos2β lần ứng suất sinh ra trong tiết
diện nguy hiểm của răng thẳng.

* Công thức kiểm nghiệm sức bền uốn của bánh răng nghiêng:

σu =
stdn ynZbm

NK




.

cos
.

....

..10.1,19 3

2

6

Đặt θ’’ =


3cos

. s

chọn θ’’ ≈ 1,4 ÷ 1,6: hệ số tăng sức bền uốn của răng nghiêng.
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Hình 7.10

* Công thức thiết kế theo điều kiện sức bền uốn:

mn ≥ [ ]3
''

6

.

.
.

...

10.1,19

n

NK

Zy utdmn 

Sau khi tính được mn phải chọn mn theo tiêu chuẩn.

V. Bộ truyền bánh răng nón răng thẳng
1. Các thông số hình học chủ yếu

- Đặc điểm bánh răng nón chủ yếu dùng để truyền động giữa hai trục vuông góc với
nhau. Bánh nón răng thẳng chế tạo và lắp ghép đơn giản hơn các loại bánh răng nón khác,
thường dùng khi vận tốc thấp (v  ≥ 2 ÷ 3 m/s).

- So với bánh răng trụ thì bánh nón chế tạo và lắp ghép phức tạp hơn, các trục lại cắt
nhau nên khó bố trí ổ trục, việc cố định ổ trục cũng phức tạp vì có lực dọc trục.

- Các thông số hình học chủ yếu:

+  φ1; φ2 – góc mặt nón lăn (trùng với mặt nón chia) của bánh dẫn và bánh bị
dẫn.

+  Góc giữa hai trục φ = φ1 +  φ2 = 900

+  Tỉ số truyền  i =



tg

tg
Z

Z 1
2

1

2 == ;

- Các thông số hình học của bánh răng nón được xét ở hai tiết diện: tiết diện đáy lớn
và tiết diện trung bình.

*  Các thông số hình học ở đáy lớn:

+  môđun: ms

+  đường kính vòng lăn (vòng chia): d1 = ms. Z1; d2 = ms. Z2.

+  chiều dài đường sinh mặt nón lăn: L = 0,5ms
2
2

2
1 ZZ + .

+  chiều cao răng: h = 2,25ms.
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Hình 7.12

Hình 7.11

*  Các thông số ở tiết diện trung bình:

+  môđun: mtb

+  đường kính trung bình: dtb1 = mtb. Z1 = 2(L – 0,5b)sinφ1;

dtb2 = mtb. Z2 = 2(L – 0,5b)sinφ2 ;

Do kích thước độ lớn của răng tỷ lệ với khoảng cách đến đỉnh các mặt nón nên

ta có:
L

bL

m

m

s

tb 5,0−=

2. Lực tác dụng khi hai bánh
răng ăn khớp

* Phân tích lực pháp tuyến
Pn đặt tại một điểm trên vòng tròn
chia trung bình.

- Pn → P và Pr
*

- Pr
* → Pr và Pa

P: lực vòng

Pr: lực hướng tâm

Pa: lực dọc trục

*  Độ lớn các lực:

+ Lực vòng

P1 =
2

2
2

1

1 22

tbtb d

M
P

d

M ==

+ Lực hướng tâm: Pr1 = P. tgα. cosφ1;

+ Lực dọc trục: Pa1 = P. tgα. sinφ1 ;

* Với bánh bị dẫn, lực tác dụng có hướng ngược lại, do đó: Pa2 = Pr1; Pr2 = Pa1;

* Lực toàn phần: Ptp =
cos

P
; Chiều dọc trục: hướng từ đáy nhỏ đến đáy lớn.

Đặc điểm tính  sức bền bánh răng nón
- Tải trọng phân bố theo quy luật hình thang (do tổng độ cứng của đôi răng thay đổi

trên đường tiếp xúc), hợp lực đặt tại gần đáy lớn. Để đơn giản, ta coi hợp lực đặt tại tiết
diện trung bình (điều này tăng an toàn cho tính toán).
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- Ứng suất tiếp xúc và ứng suất uốn không thay đổi dọc theo chiều dài răng như vậy
có thể tính sức bền tại bất kỳ tiết diện nào, nhưng để dễ dàng tính toán ta tính tại tiết diện
trung bình.

+  môđun: mtb;

+ đường kính tương đương: dtd =
cos

tbd

Vậy:

+  dtd =
( )




cos

sin.5,02 bL −
= 2(L – 0,5b)tgφ

+  Số răng tương đương: Ztd =
cos

Z

3. Tính toán bánh răng theo sức bền tiếp xúc
Sử dụng công thức Héc tính cho bánh trụ tương đương. Ta có công thức kiểm

nghiệm sức bền tiếp xúc của bánh răng nón thẳng (khả năng tải bánh nón chỉ bằng 0,85lần
so với bánh trụ tương đương):

σtx = ( )
( ) ≤+

− 2

2/326

.85,0

.1

.5,0

10.05,1

n

NK

b

i

ibL
[σ]tx

Đặt ψL = ⇒
L

b b = ψL. L; ψL = (0,25 ÷ 0,35)

Thay b vào công thức trên ta có công thức thiết kế:

L ≥ ( ) [ ]
3

2

26
2

..85,0

.
.

..5,01

10.05,1
1

Ltx n

NK

i
i

 





−

+

mà: L = 0,5ms.
2
2

2
1 ZZ +

ms = 




 ÷

30

1

50

1
.L  (chọn ms theo tiêu chuẩn) với Z2 = i. Z1

4. Tính toán bánh răng theo sức bền uốn
Ta tính toán kiểm nghiệm độ bền uốn tương tự như bộ truyền bánh răng trụ răng thẳng.

σu = ≤
tdtb ybmn

NK

....85,0

..10.1,19
2

6

[σ]u

Đặt ψmtb = ⇒
tbm

b
b = mtb. ψmtb

Thay b vào công thức trên ta được công thức thiết kế:

mtb ≥ [ ]3

6

.85,0

.
.

...

10.1,19

n

NK

yZ utdmtb 
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Từ mtb ta xác định được ms = mtb.
L

tbm
bL

L

5,01

1
.

5,0 −
=

−
(chọn ms theo tiêu

chuẩn).

CÂU HỎI ÔN TẬP

1. Nêu cấu tạo, nguyên lý làm việc và phân loại truyền động bánh răng.

2. Nêu các dạng hỏng và chỉ tiêu tính toán bộ truyền động bánh răng.

3. Phạm vi sử dụng và ưu nhược điểm của truyền động bánh răng.

4. Trình bày khái niệm về tải trọng và ứng suất trong truyền động bánh răng.

5. Trình bày các thông số hình học, các thành phần lực tác dụng lên bộ truyền động bánh răng trụ
răng thẳng, bánh răng trụ răng nghiêng và bánh răng nón răng thẳng.

6. Trình bày cách tính toán bộ truyền động bánh răng trụ răng thẳng, bánh răng trụ răng nghiêng
và bánh răng nón răng thẳng theo sức bền tiếp xúc và bền uốn./
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