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МОДЕЛИРОВАНИЕ ПРОЦЕССА ИЗНОСА 
ЭВОЛЮТНОГО ПРОФИЛЯ ЗУБА ЗВЕЗДОЧКИ 
ЦЕПНОЙ ВТУЛОЧНО-РОЛИКОВОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 
При эксплуатации цепных передач в условиях повышенной запыленности, а также для звездочек 
ведущих колес гусеничной техники на первый план выходит проблема ускоренного абразивного 
износа рабочих профилей зубьев. Предложено решать эту проблему применением эволютного цеп-
ного зацепления, которое может обеспечить снижение скоростей скольжения и контактных давле-
ний. Разработана методика синтеза профиля зуба звездочки на основе построения Бобилье. Опре-
делены радиусы кривизны профиля, скорости скольжения и контактные напряжения в цепном за-
цеплении. Проведено моделирование процесса износа зуба звездочки и разработана методика 
оценки ресурса цепной передачи по критерию износостойкости профиля зуба. 
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Введение. Актуальность задачи. Общеизвестно, что основной причиной 
выхода из строя цепных втулочно-роликовых передач является абразивный из-
нос шарниров цепи [1]. Однако во многих случаях на первый план выходит 
проблема ускоренного абразивного износа рабочих профилей зубьев звездо-
чек. К таким случаям относятся: 

– передачи сельскохозяйственного и горного машиностроения, работаю-
щие в условиях повышенной запыленности [2]; 

– передачи со втулочными цепями без роликов, часто применяемые в ав-
томобилестроении с целью экономии массы; 

– звездочки ведущих колес гусеничной техники [3] (по своей геометрии и 
кинематике они аналогичны цепной втулочной передаче).  

Поэтому разработка новых профилей зубьев звездочек цепных передач и 
ведущих колес, обеспечивающих уменьшение проскальзывания ролика (или 
цевки для гусеничного движителя) и исследование их износостойкости является 
актуальной научно-практической задачей современного машиностроения. 

 

Постановка задачи. Одним из перспективных путей решения этой за-
дачи является применение так называемого эволютного зацепления. Это се-
мейство профилей для зубчатых и цепных передач с выпукло-вогнутым кон-
тактом, разработанное украинским ученым А.И. Павловым [4] и основанное на 
построении Бобилье [5]. Построение заключается в замене зубчатого или цеп-
ного зацепления четырехзвенным шарнирно-рычажным механизмом. Регули-
руя геометрические размеры механизма, можно синтезировать зацепления с 
различными геометро-кинематическими показателями, непосредственно влия-
ющими на износостойкость профиля зуба звездочки. В первую очередь это при-
веденный радиус кривизны ρН и скорость относительного скольжения λ.  

 

Цель работы – разработка математической модели износа профиля зуба 
звездочки и методики оценки ресурса цепной передачи по критерию износо-
стойкости профиля зуба. Рассмотрим основные этапы решения этой задачи. 
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Отметим, что все выкладки и расчеты будут проводиться для передач с втулоч-
ными цепями без роликов, как наиболее подверженных износу зубьев. 

 

1. Синтез эволютного профиля зуба звездочки. Выполнив построение Боби-
лье для цепного зацепления, мы получаем дифференциальное уравнение второго по-
рядка, которое описывает движение точки контакта между зубом и втулкой цепи [6]: 
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где x0, y0 – координаты точек профиля зуба в системе 
координат, начало которой совпадает с полюсом за-
цепления Р, а ось x0 является касательной к дели-
тельной окружности радиусом r0 (рисунок 1); f – ко-
эффициент трения скольжения в зацеплении; 
k=hsinα0 – так называемый коэффициент разновид-
ности эволютного зацепления [4], являющийся од-
ним из его важнейших параметров: он позволяет 
управлять геометрическими характеристиками син-
тезируемой передачи (h – расстояние между полю-
сом зацепления и центром вращения шатуна заменя-
ющего механизма; α0 – угол зацепления в полюсе). 

На рисунке 2 показан образец синтезирован-
ного профиля зуба звездочки цепной передачи. Ре-
шение уравнения (1) было получено численным 
методом Рунге-Кутта в системе MathCAD при по-
мощи встроенной функции Rkadapt [7, 8]. Профиль 
построен в системе координат x, y, начало которой 
совпадает с центром вращения колеса, а ось у совпадает с осью симметрии зуба 
(рисунок 1), координаты точек профиля рассчитываются по зависимостям 
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где ψ – центральный угол, соответствующий 
половине толщины зуба по дуге делительной 
окружности; j=1,2,…,k; здесь k – задаваемое 
нами количество расчетных точек профиля. 

Для удобства определения скоростей 
скольжения и радиуса кривизны профиля в 
точке контакта на основе численного решения 
выполняется аппроксимация профиля кривой 
Безье третьего порядка. Подробно алгоритм 
аппроксимации описан в [7]. 

 

2. Определение скоростей скольжения. 
Скорости перемещения точки контакта по про- 
 

 
Рисунок 1 – Системы коорди-
нат, применяемые при синтезе 

профиля зуба звездочки: 
Р – полюс зацепления; r0 – радиус 

делительной окружности 

 
Рисунок 2 – Синтезированный 

профиль зуба звездочки с 
параметрами: 

шаг цепи t=25,4мм, z=20, k=–5 
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филю зуба и втулки Vty1 и Vty2 представляют собой скорости качения на соот-
ветствующих участках в пределах определенного временного интервала: 
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где S1, S2 – путь, пройденный точкой контакта по профилю зуба и втулки в 
течение временного интервала t; i – номер цикла нагружения (соответствует 
1 обороту звездочки). 

Физический смысл цикла по i заключается в том, что после каждого цикла 
нагружения происходит деградация (в нашем случае – износ) профиля и, следова-
тельно, изменение его геометрии, кинематических и прочностных характеристик. 

Разность этих скоростей есть абсолютная скорость скольжения контакти-
рующих профилей,  

.,2,1,ск jityjityji VVV   
 

Для передачи с втулочной цепью без роликов путь скольжения точки кон-
такта по зубу существенно больше, чем по втулке. Поэтому можно принять 
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Тогда значения Vскi,j будем находить по следующей зависимости из [9], 
положив ω1=1с–1, ω2=0, 
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3. Определение контактных напряжений в цепном зацеплении. Вы-
полняется по формуле Г. Герца [10] для первоначального касания упругих тел 
по линии. Запишем зависимость для расчета контактных напряжений σHi,j, 
МПа, в j-й точке профиля на i-м цикле нагружения в следующем виде: 
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где )()( ,1,2,2,1, jijijijijHi   – приведенный радиус кривизны в точке 

контакта зуба и втулки, здесь знак "+" при двояковыпуклом контакте, а "–" при 
выпукло-вогнутом; )()(2 2121 EEEEEH   – приведенный модуль упруго-

сти материалов звездочки и втулки; bw – рабочая ширина зуба звездочки; Fni,j – 
нормальное усилие в точке контакта,  
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где Ti – крутящий момент на звездочке, соответствующий i-му циклу нагружения. 
Радиус кривизны профиля зуба ρ1i,j определяется по известной формуле 

дифференциальной геометрии (случай параметрического задания кривой) [11] 
дифференцированием уравнения кривой Безье,  
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где λi,j – текущий параметр кривой Безье, изменяющийся в пределах 0≤λi,j≤1 и 
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соответствующий j-й точке кривой [7].  
Радиус кривизны const5,02  вd , где вd  – диаметр втулки цепи. 
 

4. Моделирование процесса износа зуба звездочки. При разработке мо-
дели приняты следующие основные допущения [12]: 

– все зубья одной звездочки изнашиваются одинаково; 
– суммарный износ в контакте двух контактирующих поверхностей про-

порционален удельной мощности, затрачиваемой на преодоление сил трения, 
– суммарный износ соприкасающихся тел в контактной точке распреде-

ляется между ними прямо пропорционально пути скольжения точки контакта 
по этим телам и обратно пропорционально твердости контактной поверхности. 

Учтем, что твердость поверхности зуба обычно существенно меньше 
твердости втулки, а путь скольжения точки контакта по зубу существенно 
больше, чем по втулке. Тогда в первом приближении можно принять следую-
щее распределение общего износа Izi,j профиля зуба (Iz1i,j) и втулки (Iz2i,j) в j-й 
точке профиля за i-й цикл нагружения Izi,j. 
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Запишем зависимость для определения износа профиля зуба в j-й точке 
профиля за i-й цикл нагружения по аналогии с предложенной в [13] для зубча-
тых передач, 

,,, jziBTzjzi PiI                                               (7) 
 

где �z=0,03мм/Вт – удельная интенсивность изнашивания; αT – коэффициент 
вариации удельной интенсивности изнашивания, учитывающий изменение �z в 
процессе эксплуатации, определяется экспериментально; αВ – коэффициент, 
учитывающий влияние мгновенной температуры контакта зубьев; Pzi,j – удель-
ная мощность сил трения в контакте при относительном качении со скольже-
нием контактирующих зуба и втулки, 
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Kd – коэффициент динамической нагрузки; Vскi,j – скорость скольжения; fтрi,j – 
коэффициент трения с учетом скольжения и качения, определяется по формуле 
Ю.Н. Дроздова 14 при учете вышесказанного замечания о соотношении ско-
ростей качения зуба и втулки, 
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Здесь HB и Rai – твердость по Бринеллю и среднее арифметическое значение ше-
роховатости профиля для менее твердого из контактирующих тел (чаще всего – 
для зуба); ν – кинематическая вязкость смазки при температуре вступающих в 
контакт поверхностей; fтрmax – максимальное значение коэффициента трения для 
данных условий трения, принимаемое на основе экспериментальных данных. 

 

5. Оценка ресурса цепной передачи по критерию износостойкости 
профиля зуба. После определения величины износа по зависимости (7) опре-
деляем координаты точек изношенного профиля jiji yx ,1,1 ,  :  
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Далее вычисляем новые значения jHi ,1 , jiV ,1ск   и jHi ,1 , после чего 

находим значения износа на i+1-м цикле нагружения jziI ,1 , координаты точек 

изношенного профиля jiji yx ,2,2 ,   и т.д. Одновременно на каждом цикле вы-

числяется суммарный износ профиля звездочки в каждой j-й точке и ищется 
максимальная величина износа по зависимостям 
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Таким образом, мы получили итерационный процесс, который останавливается 
при достижении величины критического износа крzI , т.е. при выполнении условия 

.крmax zz II                                                   (12) 
 

Тогда ресурс цепной передачи по критерию износа профиля звездочки, Lh, час, 
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где Nц – количество циклов нагружения до достижения величины критического 
износа крzI ; n – частота вращения звездочки. 

 

Выводы:  
1. Разработана методика, позволяющая выполнить моделирование про-

цесса износа эволютного зуба звездочки цепной втулочно-роликовой передачи 
и оценить ее ресурс по критерию износостойкости профиля зуба.  

2. Методика является достаточно универсальной и может быть применена 
(за исключением этапа синтеза эволютного профиля) для исследования износа 
зубьев цепных втулочно-роликовых передач с любым стандартным и нестан-
дартным профилем. 
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ВОЗМОЖНОСТИ ИСПОЛЬЗОВАНИЯ AUTOCAD 
ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИИ НОВЫХ ПРОФИЛЕЙ ЗАЦЕПЛЕНИЯ 

 
Современное машиностроение предъявляет высокие требования к деталям машин, которые часто явля-
ются противоречивыми. Поэтому задача поиска оптимальных параметров детали является очень слож-
ной. Все это в полной мере относится и к зубчатым передачам. Перспективным является зацепление с 
выпукло-вогнутым контактом зубьев (ВВК). Данный тип зацепления описывается сложными функцио-
нальными зависимостями. Существующие программные продукты верхнего уровня (CATIA, Pro/ENGINEER, 
ANSYS) позволяют провести полный цикл синтеза и анализа зубчатых передач. Однако продукты ниж-
него уровня (AutoCAD) с расширением на языке программирования AutoLISP также позволяют синте-
зировать профиль зуба и провести геометрический анализ. В статье рассмотрена реализация геометри-
ческого синтеза и анализа зубчатых передач с ВВК в среде AutoCAD с расширением на AutoLISP Данная 
программная реализация позволяет создавать зубчатые колеса в 2D и 3D, редактировать синтезирован-
ный профиль и выводить контрольные размеры зубчатых колес. 

Ключевые слова: AutoCAD, AutoLISP, CATIA, выпукло-вогнутый контакт (ВВК), модифи-
кация ВВК зацепления. 

 
Введение. Настоящий вклад является частью проектов VEGA 1/0277/12, 

VEGA 1/0227/15, направленных на изучение влияния отдельных геометриче-
ских, структурных и материальных параметров зубчатых передач для достиже-
ния оптимальной прочности и их трибологических характеристик. 

В настоящее время использование компьютеров является составной ча-
стью проектирования и разработки деталей машин. Увеличение высокопроиз-
водительной вычислительной техники открывает новый путь развития слож- 

© Мирослав Бошански, Радослав Орокоцки, Растислав Янчек, 2015


