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У багатьох областях техніки для підвищення продук-
тивності та надійності приводів потрібно удосконалити
механічні, зокрема й зубчасті передачі, що визначають
технічні, експлуатаційні й економічні характеристики
сучасних механізмів і машин. Одним з шляхів розв’язання
цієї задачі є синтез геометрії робочих поверхонь за зада-
ними значеннями критеріїв працездатності, реалізація
якого нерозривно пов’язана з роботами з багатокритері-
альної оптимізації машинобудівних конструкцій [19], що
проводяться у Східноукраїнському національному універ-
ситеті імені Володимира Даля.
Перспективним напрямом удосконалення зубчастих

приводів сучасних машин є застосування циліндричних
передач з двоопукло-вгнутими зубцями (ДОВ-зубцями)
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СИНТЕЗ ВИСОКОНАВАНТАЖЕНИХ
ЦИЛІНДРИЧНИХ ПЕРЕДАЧ З
ДВООПУКЛО-ВГНУТИМИ ЗУБЦЯМИ
ЗА ГЕОМЕТРО-КІНЕМАТИЧНИМИ
КРИТЕРІЯМИ
Äëÿ ñòâîðåííÿ ïåðåäà÷ ç äâîîïóêëî-âãíóòèìè çóáöÿìè ç ï³äâèùåíîþ
íàâàíòàæóâàëüíîþ çäàòí³ñòþ ðîçðîáëåíî óçàãàëüíåíó ìàòåìàòè÷íó ìîäåëü òàêèõ
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ôîðìà ÿêèõ îêðåñëåíà äîâ³ëüíîþ ïëîñêîþ êðèâîþ, ùî ðîçòàøîâàíà ï³ä äîâ³ëüíèì
êóòîì äî ïî÷àòêîâî¿ ïëîùèíè êîë³ñ. Íà îñíîâ³ îòðèìàíî¿ ìàòåìàòè÷íî¿ ìîäåë³
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òà ïîçäîâæíüî¿ ôîðìè çóáö³â. Íàâåäåí³  äèôåðåíö³àëüí³ ð³âíÿííÿ ñèíòåçó ãåîìåòð³¿
âèõ³äíîãî êîíòóðó çà çàäàíèìè ãåîìåòðî-ê³íåìàòè÷íèìè êðèòåð³ÿìè. Çà äîïîìîãîþ
äèôåðåíö³àëüíèõ ð³âíÿíü ñèíòåçîâàíî âèõ³äí³ êîíòóðè ç³ ñòàëèì çíà÷åííÿì â³äíîñíî¿
çâåäåíî¿ êðèâèíè, ó òîìó ÷èñë³, ùî çàáåçïå÷óþòü ïîçàïîëþñíå çà÷åïëåííÿ, à òàêîæ
âèõ³äí³ êîíòóðè, ÿê³ îêðåñëåí³ â³äð³çêàìè äóã ê³ë. Ïðîâåäåíî ïîð³âíÿëüíèé àíàë³ç
ñèíòçîâàíèõ ³ êâàç³åâîëüâåíòíèõ ïåðåäà÷ çà êðèòåð³ÿìè ïðàöåçäàòíîñò³.

зубчаста передача, вихідний контур, критерій працездатності, двоопукло-вгнутий
зубець, синтез, квазіевольвентна передача

[22]. Ці передачі мають просту локалізацію контакту
робочих поверхонь, технологічну простоту забезпечення
рівноміцності зубців шестерні та колеса за напруженнями
згину. У наш час досліджені циліндричні зубчасті передачі
з ДОВ-зубцями, нарізаними інструментом з вихідним
контуром, що окреслений відрізками прямої (квазіеволь-
вентні передачі) [23]. Ці передачі мають недостатню кон-
тактну міцність зубців, їхня навантажувальна здатність і
критерії працездатності набагато менші від потенційно
можливих.
Отже, створення високонавантажених передач з ДОВ-

зубцями, що не мають вад згаданих вище передач, є акту-
альним і може бути вирішене синтезом геометрії ДОВ-
зубців за заданими геометро-кінематичними критеріями.
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Це забезпечить підвищення економічних показників
приводів сучасних машин і механізмів.
Мета статті — синтез циліндричних передач за гео-

метро-кінематичними критеріями та створення на його
основі нових передач з ДОВ-зубцями з високою наванта-
жувальною здатністю.
Для досягнення поставленої мети потрібно розв’язати

такі задачі:
— провести теоретичні дослідження з побудови

математичної моделі передачі з ДОВ-зубцями на основі
узагальненої твірної поверхні та застосування цієї моделі
для передач, нарізаних круговою різцевою головкою з
різцями, які окреслені будь-якою кривою (узагальненим
вихідним контуром), котра розташована під довільним
кутом до початкової площини коліс, що зачеплюються;

— провести теоретичні дослідження зі створення
математичної моделі визначення критеріїв працездатності
залежно від геометрії узагальненого вихідного контуру
інструмента та його положення щодо початкової площини
коліс, що зачеплюються, і розробити на його основі дифе-
ренціальні рівняння для синтезу за геометро-кінематич-
ними критеріями геометрії інструмента для нарізування
коліс з ДОВ-зубцями;

— визначити межі значень геометро-кінематичних
критеріїв, за якими їх потрібно задавати при синтезі
передач з ДОВ-зубцями;

— дослідити геометричні параметри передач з ДОВ-
зубцями з метою забезпечення рівноміцності за напру-
женнями згину двовгнутих і двоопуклих зубців;

— розробити методику аналізу за критеріями праце-
здатності передач з ДОВ-зубцями, нарізаними інструмен-
том з вихідним контуром, що окреслений різними кри-
вими (пряма, коло та ін.);

— провести теоретичне дослідження й порівняння
значень критеріїв працездатності квазіевольвентних і
синтезованих передач у межах поля зачеплення та розро-
бити рекомендації щодо синтезу, розрахунку і проекту-
вання передач з ДОВ-зубцями;

— провести експериментальні дослідження та переві-
рити результати теоретичних досліджень.
Удосконаленню зубчастих передач присвячені праці

багатьох учених: Е.Л. Айрапетов [1], М.Б. Блітштейн [2,
25], Б.С. Воронцов [3], Е.Б. Вулгаков [4], В.О. Гавриленко
[5], В.М. Грибанов [6], М.Б. Громан та П.С. Зак [7], А.С.
Давидов [8], І.І. Дусєв [9], М.Л. Єріхов [10], Г.А.
Журавльов [11], А.Ф. Кириченко [12], Н.І. Колчін [14],
Л.В. Коростельов [15], В.М. Кудрявцев [17, 18], В.М.
Севрюк [21], В.П. Шишов [26 — 36], В.В. Ясько [37] та
ін., а також таких дослідників як І. Драхос [38], А. Лебек
та Е. Радзимовський [39], Дж. Стенд [40] та ін., аналіз
яких засвідчив таке:

— велика кількість наукових праць, в яких досліджу-
ються циліндричні передачі, свідчить про науковий інте-
рес до визначення шляхів підвищення якісних характе-
ристик таких зубчастих передач. Значна частина цих
праць присвячена дослідженню циліндричних передач з
локалізованим контактом. Перспективними у цьому
напрямі є циліндричні передачі з ДОВ-зубцями;

— автори розглядають передачі, нарізані інструментом
з вихідним контуром, що окреслений відрізками прямої.

При цьому не досліджена узагальнена геометрія робочих
поверхонь зубців передач з ДОВ-зубцями, відсутні рівнян-
ня, що зв’язують геометричні параметри узагальненого
вихідного контуру інструмента з критеріями працездат-
ності передач з ДОВ-зубцями. Це є причиною складності
оцінки критеріїв працездатності передач з ДОВ-зубцями
через параметри узагальненої твірної поверхні (інстру-
мента) і неможливості синтезу передач з ДОВ-зубцями
за заданими критеріями працездатності;

— дослідження з питань синтезу високонавантажених
передач в основному присвячені синтезу прямозубих і
косозубих передач з паралельними осями. Передачам з
ДОВ-зубцями увага не приділяється. Межі значень кри-
теріїв працездатності, які слід задавати при синтезі цих
передач, не визначено;

— використання циліндричних передач з ДОВ-
зубцями ускладнено через відсутність досліджень, при-
свячених визначенню геометричних параметрів передач
з ДОВ-зубцями за умови рівноміцності двоопуклих і
двовгнутих зубців за напруженнями згину.
Математична модель передачі. Розроблено узагаль-

нену математичну модель циліндричної передачі з ДОВ-
зубцями, поздовжня форма яких утворена будь-якою
кривою, що розташована під довільним кутом до почат-
кової площини коліс, що зачеплюються, з різцями, що
окреслені будь-якою кривою; досліджено геометрію такої
передачі; визначено критерії працездатності залежно від
геометрії вихідного контуру різального інструмента.
Рівняння узагальненої твірної поверхні має такий

вигляд [29]:

γβ++γ= sin)cosfy(cosfxп 201 ;

γβ++γ−= cos)cosfy(sinfyп 201 ;

β−= sinfzzп 20 ,

де 0y , 0z  — функції, що описують криву, яка визначає
поздовжню форму зуба узагальненої твірної поверхні;  γ
— кут нахилу площини, в якій розташована крива, що
визначає поздовжню форму зуба узагальненої твірної
поверхні до початкової площини коліс; 1f , 2f  — функції,
що визначають нормальний переріз  узагальненої твірної
поверхні (вихідний контур); β  — поточний кут нахилу
зуба узагальненої твірної поверхні.
У [29] досліджено геометрію зубців узагальненої твір-

ної поверхні: отримано коефіцієнти квадратичних форм
і кривини в напрямах координатних ліній залежно від кута
γ  та кривої, що визначає поздовжню форму зуба узагаль-
неної твірної поверхні.
Узагальнена твірна поверхня подана у вигляді інстру-

ментальної рейки загального виду, зачеплення якої з
колесами, що нарізають, описано рівняннями верстатного
зачеплення

[ ] 002
2 =ϕ±βΩ±
′

= iiFi RAycos
n
fF m ,

де знак «+» та 1=i  відповідають зубцям шестерні, знак
«–» та 2=i  — зубцям колеса; ( ) ( )2

2
2

1 ffn ′+′=  —
модуль вектора нормалі кривої, що окреслює вихідний
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контур; 1f ′ , 2f ′  — похідні функцій 1f  і 2f ; iR  — радіус
початкового циліндра шестерні при 1=i  та колеса при

2=i ; iϕ  — кут повороту шестерні при 1=i  та колесаса
при 2=i ; γ+βγΩ−= coscossinAF 3 ; 3 1 1fΩ = Ω ;

1 1 1 2f f ' f 'Ω = ; 212 f+Ω=Ω .
Рівняння поверхні верстатного зачеплення має вигляд

1 px f cos y sin= γ + γ ;
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1 ;

pzz = .

Тут β+= cosfyy р 20 ; β−= sinfzz р 20 .
Рівняння поверхонь зубців шестерні й колеса є такими:

1 0 2i i ix f cos( ) ( y f cos )sin( )= γ ϕ + + β γ ϕ ±m m

( )iiii sincosR ϕϕ+ϕ± ;

1 0 2i i iy f sin( ) ( y f cos )cos( )= − γ ϕ + + β γ ϕ +m m

( )iiii cossinR ϕϕ−ϕ+ ;

β−= sinfzzi 20 .                            (1)

Рівняння (1) дають можливість визначати товщину
зубців при розрахунку на згин, а також контрольні розміри
зубчастих коліс, що нарізають. З використанням рівнянь
(1) у праці [29] досліджено геометрію ДОВ-зубців і виз-
начено коефіцієнти квадратичних форм їхніх поверхонь.
Для оцінки працездатності зубчастих передач викорис-

тано такі критерії.
Критерій контактної міцності — отримано з врахуванням

припущення [17], що в результаті припрацювання поверхонь
контактні напруження за Герцом по всій довжині миттєвої
контактної лінії набувають сталого значення

( )
∫

βγ+γ
⋅

χ
=Θ

12

11

1
12

f

f зв

i df
n

coscos'fsin'fE
,         (2)

де iE  — коефіцієнт першої квадратичної форми повер-
хонь зубців; 11f , 12f  — межі миттєвої контактної лінії
по висоті зуба; звχ  — зведена кривина.
Критерій зламної міцності зубців — визначався як мак-

симальне напруження згину, що виникає від одиничної сили:

J

coscosStgff maxmax

max 2
4

2 210 βα



 α






 −

π
−

=σ ,    (3)

де 10f  — значення функції 1f , що відповідає вершині
зуба рейки; maxα  — профільний кут на вершині зуба
рейки; S  — товщина основи зуба; J  — осьовий момент
інерції перерізу зуба рейки.
Температурний критерій заїдання — визначено на

основі теорії Блоку у вигляді [16]

250

21

150841 ,
зв

к,
nЗ

VV
Vqf,*K χ
+

= ,              (4)

де f  — коефіцієнт тертя ковзання поверхонь зубців; nq
— питоме навантаження по довжині контактних ліній; кV
— швидкість ковзання в зачепленні; 1V , 2V  — швидкості
кочення зубців шестерні й колеса; ν  — кут між векторомм
швидкості ковзання та контактною лінією.
Критерій спрацювання робочих поверхонь — визначе-

ний на основі рекомендацій Ю.М. Дроздова та І.В. Кра-
гельського у вигляді [16]

i
зв

nt
нзi

qf*h y η
χ

σ= ,                           (5)

де нσ  — контактне напруження за Герцом; iη  — коефі-
цієнти питомих ковзань шестерні ( 1=i ) та колеса ( 2=i );

yt  — параметр кривої фрикційної втоми.
Критерій товщини мастильного шару — визначений

на основі теорії, розробленої Д.С. Кодніром, у вигляді [13]

15040750 ,
n

,
зв

,
м qV*h −−

Σ χ= ,                          (6)

де ΣV  — сумарна швидкість кочення.
Питома робота сил тертя — визначена  залежністю

[17]

inтi fqdA η= .                               (7)

Критерій втрат у зачепленні має вигляд [20]

1

1
3 2 T

Az т

π
=ψ ,                                (8)

де 1z  — кількість зубців шестерні; тA  — робота сил
тертя, яка визначається за формулою
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1 11
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.

Тут j1ϕ , j2ϕ  — кути повороту шестерні, що відповідаютьть
початку й кінцю фази зачеплення; 1ω  — кутова швидкість
шестерні; P∆  — потужність сил тертя на миттєвих кон-
тактних лініях при consti =ϕ , яка визначається так:
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При цьому питоме навантаження

ΣΘχ
=

1

1

R
Tq

зв
n ,

де ΣΘ  — сумарне значення критерію контактної міцності
по всіх миттєвих контактних лініях, що відповідає фазі
зачеплення при consti =ϕ :
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де m  — кількість зубців, що одночасно перебувають у
зачепленні.
Залежності для визначення критеріїв контактної міц-

ності, зламної міцності та втрат у зачепленні отримані
вперше.
З аналізу залежностей (2) — (8) випливає, що критерії

працездатності зубчастих передач залежать від таких
геометро-кінематичних критеріїв [24]:

— швидкість ковзання робочих поверхонь

2
2

22
1

21

1
1

1 'fcosf
cos'fcossin'f

sinycosf
u

uV p
к +β′

γ+βγ−

γ+γ






 +

ω= ,

де 1ω  — кутова швидкість шестерні; u  — передавальне
число.
Швидкість переміщення точок контакту в напрямі,

перпендикулярному до лінії миттєвого контакту на зубцях
шестерні та колеса,
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Тут '2Ω , '3Ω  — похідні функцій 2Ω  і 3Ω  за 1f ;
( )21nK K f K= −   — кривина еквідистанти кривої, що

визначає поздовжню форму зуба узагальненої твірної

поверхні; 
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визначає поздовжню форму зуба узагальненої твірної
поверхні.
Сумарна швидкість переміщення точок контакту в

напрямі, перпендикулярному до лінії миттєвого контакту
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Коефіцієнти питомих ковзань
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Зведена кривина поверхонь зубців у напрямі, перпен-
дикулярному до лінії контакту,
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За результатами праці [24] можна також визначити
торцевий та осьовий коефіцієнти перекриття, товщини
вершин двоопуклих і двовгнутих зубців, умови відсут-
ності загострення та підрізання зубців.
Отримані залежності мають найзагальніший характер

і можуть бути використані при аналізі та синтезі передач
за заданими критеріями працездатності.
Основи синтезу. Розроблено основи синтезу цилінд-

ричних зубчастих передач за заданими,  сталими у межах
поля зачеплення, значеннями критеріїв працездатності.
Отримано диференціальні рівняння для синтезу вихід-

ного контуру передач [35]:
— за швидкістю ковзання
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де vA , vB , vC  — параметри, що залежать від значень
кV , 1ω , u , 1f , 2f , 'f1 , β , γ ;

— за сумарною швидкістю переміщення точок
контакту в напрямі, перпендикулярному до лінії миттєвого
контакту,
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де uA , uB , uC , 1b , 2b  — параметри, що залежать від
значень ΣV , 1ω , 1R , u , 1f , 2f , 'f1 , ''f1 , 'f2 , β , γ ;

— за коефіцієнтами питомого ковзання
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де ηA , ηB , ηC , 1b , 2b  — параметри, що залежать від
значень iη , iR , u , 1f , 2f , 'f1 , 'f2 , β , γ ;

 — за зведеною кривиною поверхонь зубців у напрямі,
перпендикулярному до лінії контакту,
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де χA , χB , χC , 1b , 2b  — параметри, що залежать від
значень звχ , iR , 1f , 2f , 'f1 , ''f1 , 'f2 , β , γ .
Розроблено основи синтезу вихідного контуру відріз-

ками дуг кіл. При цьому розв’язок рівняння (9) апрок-
симується довільною кількістю відрізків (рис. 1). Для
синтезу задаються значення 1f  та α  на вершині.
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У цьому випадку вихідний контур може бути заданий
такими рівняннями [30]:

;asinf *
1111 −αρ=  1121 bcosf +αρ−=

при ;*
21 α≤α≤α

;asinf 2212 −αρ=

)(fbcosf 11212222 α∆−α−+αρ−=

при ;32 α≤α≤α

;asinf iii −αρ=1

)(fbcosf ii)i(iii 11122 −−− α∆−α−+αρ−=        (10)

при ;ii 1+α≤α≤α  де *
1α , *f11  — максимальні значення

1α  та 1f ; )(f ii)i( 1112 −−− α∆−α  — значення 2f  при
11 −− α∆−α=α ii ; (при 2>i ) *

i 1α=α  .
У рівняннях (10) введені такі позначення:

,cosb iii αρ=  11 −− α∆−α=α iii

при ;i 2≥  ;*
i 1α=α

 ;b)cos(f iiii)i( 111112 −−−−− +α∆−αρ−=

,i( 2≥  при ,i 2=  )*
ii 111 α=α∆−α −− .

Синтез передач. У праці [36] визначено раціональні
параметри, які слід задавати при синтезі передач з ДОВ-
зубцями, за умови рівноміцності двовгнутих і двоопуклих
зубців за напруженнями згину.
Основним критерієм синтезу обрано зведену кривину,

оскільки її зменшення позитивно впливає на поліпшення
інших критеріїв [20]. У праці [36] встановлено межі зміни

зведеної кривини, за якими слід вибирати її значення при
синтезі.
Для виключення впливу параметрів коліс, що наріза-

ють, на результати синтезу в статті розглядається відносна
зведена кривина.
З врахуванням граничних значень, поданих у [36], син-

тезовано вихідні контури СНУ-2,3 ( 251,=χ ); СНУ-1,3
( 252,=χ ) і СНУ-1 ( 922,=χ ), що мають стале значення
відносної зведеної кривизни.
У результаті аналізу синтезованих передач за крите-

ріями працездатності встановлено, що вони мають, у
межах поля зачеплення, вищі значення критеріїв, ніж
квазіевольвентні в усіх точках, крім полюса. Також було
синтезовано позаполюсні передачі СНУ-2,3П; СНУ-1,3П
і СНУ-1П з тими ж значеннями відносної зведеної
кривини.
На основі залежностей (10) розроблено рівняння для

синтезу вихідного контуру двома відрізками дуг кіл. Таке
спрощення прийняте з урахуванням технологічних
обмежень.
Вихідними даними для синтезу є значення кутів

профілю на вершині maxα  (при maxff 11 = ) і на початковій
прямій 0α  (при 01 =f ), а також відносної зведеної
кривини при maxff 11 = . Синтез зводиться до визначення
радіуса кола, що профілює:

зв

sinR
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Ψ
=ρ ∆

2
1 1 ,                       (11)

де Ψ  та ∆Ψ  — параметри, що залежать від кутів maxα ,
0α  і γ .
При синтезі вихідного контуру відрізками дуг кіл  слід

враховувати такі обмеження:
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За залежністю (11) з урахуванням обмежень (12) були
синтезовані три вихідні контури СНУ-1Д, СНУ-3,9Д,
СНУ-4,4Д з параметрами, поданими в табл. 1.
За аналог було обрано квазіевольвентну передачу з

ДОВ-зубцями. Аналізувались три варіанти передач з
параметрами, наведеними в табл. 2.

Рис. 1. Робочий профіль вихідного контуру, що окреслений
дугами кола при заданих максимальних ∗= 111 ff  і ∗α=α 1

Таблиця 1

Геометричні параметри синтезованих вихідних контурів
( ρ , a , b  — у частках модуля)ля)
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У результаті порівняльного аналізу встановлено, що
передачі із синтезованими вихідними контурами, в межах
поля зачеплення, порівняно з квазіевольвентними мають:
швидкість ковзання меншу в 1,08...1,7 рази; швидкість
переміщення точок контакту на зубцях шестерні та колеса
більшу в 1,11...15,9 рази; сумарну швидкість переміщення
точок контакту більшу в 1,17...3,8 рази; питомі ковзання
на зубцях шестерні та колеса менші в 1,19…26,5 рази;
відносну зведену кривину меншу в 1,28...22 рази; темпе-
ратурний критерій заїдання в полюсі на вершинах зубців
менший в 1…5,9 рази; відносний критерій спрацювання
зубців шестерні та колеса менший в 1…33,4 рази; віднос-
ний критерій товщини мастильної плівки більший в
1…3,7 рази; питома робота сил тертя менша в 1…13,7
рази; критерій контактної міцності більший в 1…4,4 рази;
критерій втрат у зачепленні менший в 1,1...1,63 рази;
критерій зламної міцності двоопуклих і двовгнутих зубців
менший в 1,06...1,57 рази. Менші значення відповідають
полюсу зачеплення, більші — вершинам зубців.
Результати порівняльного аналізу свідчать, що запро-

понована методика дає можливість синтезувати передачі
з ДОВ-зубцями з вищими критеріями працездатності.
Експериментальне дослідження. Нижче подано

результати експериментальних досліджень квазіеволь-
вентних і синтезованих передач з ДОВ-зубцями, що
відповідають вихідному контуру СНУ-3,9Д.
Експериментальні дослідження виконувалися з метою

практичної апробації рекомендацій і висновків, що
отримані за результатами числового дослідження зубчас-
того зачеплення, і містять у собі якісну оцінку контактної
міцності циліндричних зубчастих коліс, синтезованих за
відносною зведеною кривиною. Для цього:

— спроектовано й виготовлено зубообробний інстру-
мент з геометрією твірних поверхонь, що забезпечують
практичну реалізацію запропонованої методики синтезу
циліндричних зубчастих передач з поліпшеними геомет-
ро-кінематичними показниками та високою контактною
міцністю;

— виготовлено колеса експериментальних передач;

— визначено режими навантаження для якісної оцінки
контактної міцності синтезованих передач;

— проведено стендові випробування циліндричних
зубчастих передач;
Нарізання циліндричних зубчастих коліс із ДОВ-зуб-

цями виконувалося на горизонтально-фрезерному верста-
ті моделі 6Р83М при одиничному розподілі універсаль-
ною ділильною головкою УДГ-Д-250. При цьому рух
обкочування здійснювався за допомогою спеціально
спроектованого та виготовленого пристосування.
Для нарізання дослідних синтезованих передач виго-

товлено двобічну зуборізну головку діаметром дев’ять
дюймів з різцями, що мають прямолінійний профіль і
профіль, що відповідає вихідному контуру СНУ-3,9Д.
Експериментальні передачі мали такі параметри:

модуль 5=m  мм, кількість зубців шестерні 301 =z , кіль-
кість зубців колеса 302 =z , ширина зубчастого вінця

30=B  мм. Експериментальні передачі було виготовлено
зі сталі 40Х ГОСТ 4543-71, поліпшеної до НВ 260…280;
вони відповідали 8 — 9 ступеню точності за ГОСТ 1643-
72. Шорсткість активних поверхонь зубців 36,Ra .
Для порівняльної оцінки навантажувальної здатності

синтезованих передач було виготовлено циліндричні ква-
зіевольвентні передачі з ДОВ-зубцями з тими ж пара-
метрами, що й синтезовані.
Експериментальні дослідження зубчастих передач

проводилися на стенді із замкненим силовим потоком.
Для пуску стенда та компенсації втрат на тертя крутного
моменту, що циркулює в замкнутій системі, викорис-
товувався асинхронний електродвигун потужністю

7 5P ,=  кВт і частотою обертання 1470n =  об/хв.
Першими були випробувані квазіевольвентні передачі.

Оцінка контактної витривалості цих передач проводилася
на базі 71033 ⋅,  циклів, потім фіксувалися площі, вкриті
раковинами викришування на 5 зубцях, що рівномірно
розташовані по периметру. Після відпрацьовування
базової кількості циклів при крутному моменті HT1 =150
Н⋅м, площа зубців коліс, покрита раковинами, склала
близько 50 % від загальної площі досліджених зубців. У
синтезованих передач після відпрацьовування 7105 ⋅
циклів при крутному моменті HT1 =208 Н⋅м, область,
покрита раковинами на  п’ятьох досліджених зубцях, не
перевищувала 50 % від їхньої загальної площі. Це дало
можливість зробити висновок про контактну міцність зуб-
ців синтезованої передачі: навантажувальна здатність
синтезованих передач з ДОВ-зубцями більша в 1,39 рази,
ніж навантажувальна здатність квазіевольвентної пере-
дачі. Отриманий висновок збігається з результатами
теоретичних досліджень: відношення середніх значень
критеріїв контактної міцності синтезованих і квазіеволь-
вентних передач з ДОВ-зубцями дорівнює 1,48 (рис. 2).
На рисунку позначено: 1 — евольвентна прямозуба

передача (позначена пунктирною лінією); 2 — квазі-
евольвентна передача; 3 — передача СНУ-3,9Д.
Втрати у зачепленні синтезованих передач на 29 %

менші, ніж втрати квазіевольвентних передач, що задо-
вільно збігається з результатами теоретичного досліджен-
ня (розрахункове значення критерію втрат у зачепленні
передачі СНУ-3,9Д на 23 % менше, ніж значення для
квазіевольвентної передачі).

Таблиця 2

Параметри аналізованих зубчастих передач
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Висновки. 1.Проведено теоретичні дослідження, в
результаті яких отримала подальший розвиток матема-
тична модель передач з ДОВ-зубцями, що нарізані інстру-
ментом з узагальненим вихідним контуром і довільною
поздовжньою формою зубців, і передач, що нарізають
круговою різцевою головкою, яка розташована під довіль-
ним кутом до початкової площини коліс, що зачеплю-
ються, з різцями, спрофільованими будь-якою кривою.

2.Теоретично визначені критерії працездатності
залежно від геометрії узагальненого вихідного контуру
інструмента та його положення щодо початкової площини
коліс, що зачеплюються, і розроблені диференціальні рів-
няння для синтезу за геометро-кінематичними критеріями
геометрії інструмента для нарізання коліс із ДОВ-
зубцями.

3. Для передач з ДОВ-зубцями отримано граничні зна-
чення відносної зведеної кривини у вигляді блокувальних
контурів, що дає змогу синтезувати передачі із заданими
значеннями коефіцієнта перекриття та товщини зубця на
вершині.

4.Визначено значення радіуса різцевої головки та
ширини зубчастого вінця передач з ДОВ-зубцями, що
забезпечують рівноміцність за напруженнями згину
двовгнутих і двоопуклих зубців. Розроблено рекомендації
з вибору кута нахилу різцевої головки до початкової
площини коліс, що нарізуються, у залежності від їхніх
параметрів та геометрії вихідного контуру.

5. Розроблено методику синтезу передач з ДОВ-зуб-
цями за геометро-кінематичними критеріями, на основі
якої синтезовано вихідні контури, що забезпечують сталі
значення зведеної кривини менші в 2,3 раза, ніж у квазі-
евольвентних передач, а також вихідні контури, спрофі-
льовані відрізками дуг кола, які забезпечують менші в 4,4
раза значення зведеної кривини. Розроблено рекомендації
щодо аналізу та синтезу передач з ДОВ-зубцями за крите-
ріями працездатності з використанням інструмента, який
спрофільовано будь-якою кривою та відрізками дуг кіл.

6. Синтезований вихідний контур СНУ-3,9Д реалізо-
вано у вигляді двосторонньої різцевої головки, яка вико-
ристовувалася для виготовлення передач. За результатами
експериментального дослідження контактної витрива-
лості синтезованих передач їхня  навантажувальна

здатність в 1,39 рази більша, ніж навантажувальна здат-
ність квазіевольвентних передач. За результатами теоре-
тичних досліджень відношення середніх значень крите-
ріїв контактної міцності синтезованих і квазіевольвентних
передач з ДОВ-зубцями дорівнює 1,48. Втрати у зачеп-
ленні синтезованих передач менші на 29 %, ніж втрати
квазіевольвентних передач. За результатами теоретичного
дослідження значення критерію втрат у зачепленні синте-
зованої передачі менше на 23 %, ніж значення для квазі-
евольвентної передачі.
Отримані результати рекомендовані до впровадження

й можуть бути використані проектними організаціями та
машинобудівними підприємствами при проектуванні та
виготовленні високонавантажених передач з ДОВ-зуб-
цями, що сприятиме підвищенню технічного рівня зубчас-
тих приводів.
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Отримана 10.01.06

V. Shishov, P. Nosko, P. Tkach
Synthesis of high-rate cylinder transmissions with biconvex
and biconcave teeth by geometric and kinematic criteria

Volodymyr Dal Eastukrainian National University, Luhansk

For creation of transmissions with biconvex and biconcave teeth
with the increased loading ability the generalized mathematical model
of such transmissions cut by the tool with the generalized initial
contour has been created, and the longitudinal form is outlined by
the any flat curve located under any corner to an initial plane of
cutting wheels. On the basis of the received mathematical model
qualitative criteria of serviceability have been determined depending
on geometry of an initial contour of the tool and the longitudinal form
of the teeth. The differential equations of synthesis of geometry of
an initial contour have been developed by geometric and kinematic
criteria. On the basis of the differential equations initial contours
with constant value of the resulted curvature, including providing
off-pole gearing, and also the initial contours outlined by pieces of
arches of circles have been synthesized. The comparative analysis
synthesized and quasiinvolute transmissions by criter ia of
serviceability is lead.


