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чисел зубьев. Оба алгоритма можно запрограммировать на нахождение квад-

ратов как искомых передаточных отношений ступеней механизма, так и ис-

комых чисел зубьев его зубчатых колес. 
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ВЫСОКОНАГРУЖЕННЫЕ ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 
Разработана геометрия исходного контура высоконагруженных зубчатых передач, дан сравни-

тельный анализ критериев работоспособности синтезированных, конхоидальных и эвольвентных 

передач. 

 

Розроблено геометрію вихідного контуру високонавантажених зубчастих передач, дано порівня-

льний аналіз критеріїв працездатності синтезованих, конхоідальних і евольвентних передач. 

 

The geometry of an initial contour of highly loaded tooth gearings is developed, the comparative analy-

sis of criteria of working capacity synthesised, konhoidal and involute gears is given. 

 

Постановка задачи. Зубчатые передачи имеют широкое распростране-

ние в механических приводах современных машин. При этом работоспособ-

ность и нагрузочная способность зубчатых передач существенно влияют на 

экономические показатели оборудования. Поэтому решение задачи повыше-

ния нагрузочной способности таких передач является актуальной и относится 

к проблеме многокритериальной оптимизации машиностроительных конст-

рукций [1]. 
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Анализ литературы. Известны зубчатые передачи, синтезированные по 

заданным значениям критериев работоспособности [2]. Известны так же зуб-

чатые передачи, синтезированные по линии зацепления: передачи с конхои-

дальной линией зацепления [3] и передачи с линией зацепления, очерченной 

дугами окружности [4]. Такие зубчатые передачи имеют более высокие гео-

метро-кинематические и комплексные критерии работоспособности [3, 4]. 

Еще более высокие критерии работоспособности зубчатых передач можно 

обеспечить новой геометрией исходного контура. 
 

Цель статьи. Разработать геометрию исходного контура, обеспечиваю-

щего более высокие критерии работоспособности по сравнению с известными 

передачами, предложенными в работах [3, 4] и эвольвентными передачами. 
 

Качество зацепления зубчатых передач оценивается комплексными кри-

териями работоспособности [2], к которым относят: 

- критерий контактной прочности (по Герцу) 
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- критерий износа рабочих поверхностей [5] (по Крагельскому И.В.) 
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- критерий заедания [6] (по Блоку) 
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- критерий толщины масляного слоя [7] (по Кодниру Д.С.) 
 

;4,075,0 xVh мсмс ΣΩ=    (4) 

 

- критерий потерь на трение в зацеплении [6] на мгновенной контактной 

линии 

;
12

fVР рΩ=∆     (5) 

 

- критерий удельной работы сил трения для мгновенной контактной ли-

нии [6] (по Кудрявцеву В.Н.) 

.iA fdA ηΩ=     (6) 
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В этих соотношениях Армсзu ΩΩΩΩΩ ,,,,  величины, не зависящие от 

геометрических параметров исходного контура, f  – коэффициент трения 

скольжения, равный [5]  
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где fΩ  – коэффициент, не зависящий от геометрии исходного контура; HB  

– твердость наименее твердого из контактирующих зубьев; aR  – шерохова-

тость более твердого из контактирующих зубьев; прЕ  – приведенный модуль 

упругости материалов зацепляющихся колес. 

Другие величины, входящие в (1)…(7) имеют значения [2]: 
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где 21, ff  – функции, определяющие геометрию исходного контура зацеп-

ляющихся колес; '
2f  – первая производная функции 2f  по 1f ; u  – переда-

точное число передачи; 21, RR  – радиусы начальных окружностей шестерни и 

колеса; ( )2'
21 fn +=  – модуль нормали к профилю исходного контура; 
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'
1Ω  и '

2Ω  – производные функции 1Ω  и 2Ω  по 1f . 

В равенствах (2), (6), (8), (9) верхний знак и 1=i  для шестерни, нижний 

знак и 2=i  – для колеса. 

Из представленных выше зависимостей следует, что основное влияние 

на критерии работоспособности оказывает параметр '
2Ω , который зависит от 

'
1Ω  и '

2f . Для реальных геометрических параметров исходного контура 

7,00 '
2 ≤≤ f  и основное влияние на величину '

2Ω  оказывает величина '
1Ω . 
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Поэтому синтезировать исходный контур можно по величине '
1Ω , задавая его 

значение в виде полинома  
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где ra  – постоянные коэффициенты.  

Наиболее простое решение дифференциального уравнения (10) имеет 

вид, когда  

ckf +=Ω 1
'
1 ,    (11) 

где ck ,  – постоянные величины. 

Из (11) следует, что с учетом (9) 
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Будем полагать, что при 0
'

21 tg;0 α== ff , где 0α  – профильный угол 

исходного контура на начальной прямой (рисунок 1). 

Тогда из (12) следует 
 

0ctgα=с .                       (13) 

 

Решение дифференциального уравнения 

(12) с учетом (13) имеет вид (при ;01 =f  

02 =f ) 
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Равенство (14) определяет кривую, кото-

рой очерчен исходный контур в системе ко-

ординат '
21 fОf  (рисунок 1). Исходный кон-

тур будет определен, когда заданы 0α  и k . 

При этом величина "к" должна быть меньше нуля, а при 0=k  исходный кон-

тур является прямобочным (случай эвольвентного зацепления). 

Из (9), (11), (12) и (13) следует 
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Рисунок 1 – Схема  

исходного контура 
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В этих равенствах 0<k  при 01 >f  и 0>k  при 01 <f . Значение "k" 

можно определить следующим образом. Задаем, например, при max1 ff =  

значение угла профиля исходного контура maxα . Тогда из второго равенства 

(15) получаем 

( )

max1

0max ctgctg2

f
k

αα −
= .   (16) 

 

После чего определяются из (14) геометрические параметры исходного 

контура с последующим определением толщины вершин зубьев зацепляю-

щихся колес, коэффициента перекрытия и проверяется наличие или отсутст-

вие подрезания зубьев [2]. А затем по формулам (1)…(7) производится срав-

нительный анализ значений критериев работоспособности по полю зацепле-

ния с использованием известных параметров исходного контура. 

В качестве примера рассмотрим исходный контур при следующих ис-

ходных данных: 1,30,20 max1max0 =°=°= fαα . Из (16) имеем 
 

( )
,030,2

1

20ctg30ctg2
−=

°−°
=k  

а из (14) получаем 

( )12 3695,01ln985,0 ff −= .   (17) 

 

На рисунке 2 изображен исходный контур, полученный с использовани-

ем соотношения (17) при значении модуля 1=m мм. 

 

 
Рисунок 2 – Исходный контур 

( ;3306,05,0;4543,0;1 max2max1 === aSff Н.П. – начальная прямая) 
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При зацеплении реек (число зубьев равно бесконечности) коэффициент 

перекрытия равен [2] 

( )
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α
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f
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Подрезание наступает при числе зубьев равном [2] (с использованием 

(15)) 
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Анализ показывает, что зубчатые передачи с конхоидальной линией за-

цепления [3] и зубчатые передачи с линией зацепления, очерченной дугами 

окружности [4], имеют приблизительно равные критерии работоспособности 

по полю зацепления. Поэтому сравнительный анализ критериев работоспо-

собности будем производить для прямозубых передач с использованием син-

тезированного исходного контура и прямозубых передач с конхоидальной 

линией зацепления. Кроме того, будем проводить сравнение критериев рабо-

тоспособности зубчатых передач с синтезированным исходным контуром и 

эвольвентных передач с углом профиля °= 20α . Для конхоидальных зубча-

тых передач [2]  

,
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где α  – текущий угол профиля исходного контура; ρ  – радиус окружности, 

которой очерчен исходный контур; a  – расстояние центра окружности от на-

чальной прямой исходного контура. 

При 1,20,30 max10max =°=°= fαα  значения a  и ρ  равны: a =2,165, ρ=6,330. 

В таблицах 1, 2 даны сравнительные данные критериев работоспособно-

сти синтезированной, конхоидальной и эвольвентой передач с числом зубьев 

шестерни 201 =Z , числом зубьев колеса – 802 =Z . 
 

Таблица 1 – Сравнительные данные синтезированных 

и конхоидальных передач 
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1 1,44 1,59 1,70 1,53 1,33 1,17 1,96 1,46 

–1 1,60 1,94 1,80 1,56 1,41 1,23 1,60 1,47 
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Таблица 2 – Сравнительные данные синтезированных 

и эвольвентных передач 
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1,0 3,39 5,81 10,75 4,27 2,99 2,22 3,85 7,14 

0,5 1,63 2,08 2,53 1,89 1,51 1,39 1,79 2,17 

0 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 

–,5 2,23 4,00 2,94 2,70 1,96 1,56 3,03 2,22 

–,0 20,05 166,67 28,57 18,52 8,81 4,35 58,82 10,00 

Примечание к таблицам 1 и 2. Критерии работоспособности синтезиро-

ванных передач отмечены индексом "с", конхоидальных – "к", эвольвент-

ных – "е". 
 

Из таблиц следует, что критерии работоспособности синтезированных 

передач существенно выше критериев конхоидальных и эвольвентных пере-

дач. При приближении к полюсной линии значения критериев работоспособ-

ности всех передач отличаются друг от друга в меньшей мере, а на полюсной 

линии они равны между собой. 
 

Выводы: 

1. Разработана методика синтеза исходного контура высоконагруженных 

зубчатых передач. 

2. Синтезирован исходный контур с применением разработанной мето-

дики, и проведен сравнительный анализ критериев работоспособности синте-

зированных, конхоидальных и эвольвентных зубчатых передач. 
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