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МОДЕЛИРОВАНИЕ ФОРМООБРАЗОВАНИЯ И ОЦЕНКА 
РАБОТОСПОСОБНОСТИ ВИНТОВЫХ ПЕРЕДАЧ  

 
В статье рассматривается построение обобщенной математической модели зубчатых передач, со-
ставленных из цилиндрических колес. Сопряженные поверхности колес описаны в виде огибаю-
щих инструмента реечного типа при параметрическом задании формы исходного контура. Постро-
енная модель позволяет исследовать эксплуатационное зацепление приближенных гиперболоид-
ных передач, полученных при использовании жесткой неконгруэнтной пары исходных контуров 
для шестерни и колеса. Исследовано влияние степени локализации контакта на положение актив-
ных действующих линий, выполнен численный анализ критериев работоспособности винтовых 
зубчатых передач с различной геометрией производящего реечного контура, приведены практиче-
ские рекомендации по выбору параметров кругового контура. 
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Введение. Гиперболоидные передачи, широко применяемые в совре-
менном машиностроении, позволяют проектировать и создавать компактные 
пространственные схемы приводных устройств. В приводах автомобильных, 
тракторных и авиационных двигателей, в приводах центрифуг и сепараторов, 
в приборостроении получили распространение разновидности гиперболоид-
ных передач – винтовые зубчатые передачи, составленные из эвольвентных ко-
созубых цилиндрических колес. Область применения передач ограничивается 
несущей способностью, основным видом разрушения, лимитирующим переда-
ваемые усилия, является прогрессивный износ вследствие заедания активных 
поверхностей зубьев. Предельно допускаемые нагрузки можно повысить как 
применением противозадирных смазочных материалов, поверхностным упроч-
нением материалов колес, так и совершенствованием геометрии зубчатых колес. 

 

Анализ последних исследований и литературы. Внедрение метода зу-
боточения при изготовлении зубчатых колес позволило синтезировать винтовые 
глобоидные передачи с повышенными эксплуатационными свойствами [1, 2]. 
Рациональная геометрия активных поверхностей зубьев позволила снизить кон-
тактные напряжения, улучшены условия образования смазочного слоя, в зацеп-
лении исключается интерференция зубьев, локализация пятна контакта зубьев 
позволяет компенсировать отдельные виды технологических погрешностей.  

Широкому внедрению зубчатых передач с подобной геометрией и техно-
логией изготовления препятствует ограниченное распространение зубообраба-
тывающего оборудования с "жесткими" кинематическими цепями инструмент-
заготовка, весьма ограниченная номенклатура зуборезных долбяков.  

 

Цель статьи. В работе построена модель эксплуатационного зацепления 
винтовой зубчатой пары, совмещенная с процессами формообразования сопря- 
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женных поверхностей шестерни и колеса в станочных зацеплениях с инстру-
ментом реечного типа (при обобщенном параметрическом задании исходного 
контура). На базе полученной модели решена обратная задача теории зацепле-
ний, произведена сравнительная оценка работоспособности передач с различ-
ной геометрией исходного контура, обоснована возможность применения при-
ближенных передач, обеспечивающих ускоренную приработку.  

 

Постановка задачи. Поставлены задачи моделирования и численного 
анализа эксплуатационных показателей работоспособности винтовых передач 
с цилиндрическими зубчатыми колесами с целью выбора оптимальной геомет-
рии исходного контура. 

 

Материалы исследований. Исходные контуры производящих реек для 
шестерни и колеса образуют жесткую неконгруэнтную пару (рисунок 1), в нор-
мальном сечении реек ppp yOx  исходные контуры шестерни и колеса описы-

ваются уравнениями [1]: 
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При исходном контуре, очерченном дугой окружности радиусом , и равен-
стве  21  для профильных углов в полюсе pO  функции (1) имеют вид: 

   ;coscos;sinsin 112111  ff    ,coscos;sinsin 222221   
 

причем 21   (при равенстве радиу-

сов формируются сопряженные  по-
верхности с постоянным передаточ-
ным числом, при ρ→∞ получим стан-
дартный исходный контур и эволь-
вентные зубчатые колеса). При коэф-
фициенте высоты головки зуба *h  
центральные углы i  изменяются в 

интервале с граничными значениями  iii mh  /*sinarcsinminmax, . Произ-

водящие поверхности получены перемещением нормального исходного контура 
вдоль оси pp zO , текущее положение контура характеризуется координатой μ. 

При угле наклона зубьев β1 (см. рисунок 2), поверхности зубьев шестерни 
описаны как огибающие косозубой производящей рейки. Уравнение произво-
дящей рейки описано в подвижной системе координат 111 ppp zyx , ось 11 pp yO  

которой направлена перпендикулярно к оси мгновенного винтового движения 
винтовой передачи и проходит через полюс р эксплуатационного зацепления: 

 

      112111111121111 sincos;sincos;  fzfyfx ppp . 
 

Начальный цилиндр шестерни радиусом r1 перекатывается без скольже-
ния по начальной плоскости рейки, в подвижной системе координат 111 zyx , 

уравнения поверхностей зубьев имеют вид: 
 

;sincoscos)( 1111111  rfx  ;coscossin)( 1111111  rfy  

1111121121 ctgcosctg)(sin  rffz ,                     (2) 
 

Рисунок 1 – Производящие поверхности 
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где Ω f f f      – вспомогательная функция, а на параметры исходного кон-

тура и огибания налагается дополнительное уравнение связи 0),,( 111 F , 

полученное кинематическим 
методом теории зацеплений. 
Например, для среднего тор-
цового сечения поверхно-
сти (1) уравнение связи 
преобразуется к виду:

11211 /cos)( rf  . Урав-

нение связи позволяет перейти 
от параметризации поверхно-
стей зубьев рейки семей-
ствами координатных линий 

11,  к линиями 11,  путем 

исключения 1 . 

Взаимное положение 
нарезаемого колеса и 
производящей рейки 2, а также 
параметры процесса огибания 
представлены на рисунке 3. 
Поверхности зубьев колеса яв-
ляются огибающими рейки; 
при начальном цилиндре r2 в 
подвижной системе координат 

22 2
zyx , жестко связанной с 

колесом, уравнения сопряжен-
ных поверхностей: 

 

;sincoscos)( 2222212  rx ;coscossin)( 2222112  ry  

2222222222 ctgcosctg)(sin  rz .                  (3) 
 

Путем векторно-матричных преобразований с использованием уравнения 
связи параметров получены уравнения ортов нормалей к поверхностям зубьев 
шестерни: 
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Здесь п1 – нормирующий множитель,    22
2

11 ffn  . Аналогично, для по-

верхностей зубьев колеса в подвижной системе координат: 
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'
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Для исследования эксплуатационного зацепления поверхностей зубьев ше-
стерни и колеса винтовой пары достаточно совместить схемы станочных зацепле-

 
Рисунок 2 – Станочное зацепление шестерни 

 
Рисунок 3 – Станочное зацепление колеса 
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ний (после совмещения совпадают т. р на рисунках 2 и 3). Оси в передачи скрещи-
ваются, межосевой угол 21  ; в частном случае при 21   модель поз-

воляет исследовать цилиндрическую косозубую передачу. Оценка эксплуатацион-
ных свойств винтовой передачи выполняется в следующей последовательности: 

1. Сопряженные винтовые передачи получают при использовании общей 
производящей поверхности, исходные контуры (1) совпадают. В парах рейка-
шестерня и рейка-колесо контакт линейный, касание же зубьев шестерни и ко-
леса происходит в точках пересечения соответствующих линий φi=const, при-
чем φ1=uφ2. Множество точек контакта в неподвижной системе координат 

000 ppp zyx  образуют линию зацепления, а в системах 111 ppp zyx  и 222 ppp zyx  – 

активные действующие линии на сопряженных поверхностях. 
2. При использовании пары неконгруэнтных реек винтовая передача пе-

реходит в разряд приближенных, заданное передаточное отношение выполня-
ется только в полюсе. Угловое положение колеса характеризуется координатой 
φ*

2=φ2+φ2. В качестве начальных приближений для определения линии зацеп-
ления и активных действующих линий удобно воспользоваться значениями па-
раметров ii  ,  для сопряженных передач, которые уточняются в процессе ре-

шения обратной задачи. 
3. В подвижной системе координат 222 ppp zyx , жестко связанной с коле-

сом, определяются уравнения идеальных поверхностей, огибающих поверхно-
стей зубьев шестерни. Определение уравнений идеальных поверхностей 
зубьев цилиндрического колеса непосредственно в виде огибающих рейки для 
шестерни позволяет значительно упростить зависимости. При совпадении осей 
мгновенного относительного движения   идеальные поверхности зубьев 
колеса, полученные огибанием рейки, полностью идентичны поверхностям, 
выполненным в виде огибающих шестерни. Задавая доворот на угол φ2 для 
реальной поверхности определяют координаты точек на поверхностях, в кото-
рых обеспечиваются условия физического контакта реальной и идеальной по-
верхностей, а, тем самым, контакт шестерни и колеса. 

4. Исследуется эксплуатационное зацепление шестерни и колеса. С этой 
целью получены уравнения для определения ряда геометрических и кинемати-
ческих характеристик поверхностей в точках контакта. 

 

Результаты исследований. Выполнено численное моделирование про-
цессов станочного и эксплуатационного зацепления винтовых цилиндриче-
ских колес с различной геометрией исходного контура. Исследовано положе-
ние активных действующих линий (а.д.л.) на поверхностях зубьев, коэффици-
ент перекрытия  сопряженных передач с различными параметрами (числа 
зубьев шестерни, передаточное отношение, углы наклона зубьев). Определены 
рациональные значения параметров исходных контуров шестерни и колеса, 
обеспечивающие высокую плавность и приемлемую степень локализации кон-
такта. На рисунке 4 показан пример а.д.л. для передачи с параметрами: 

,1521  zz  ,4521   ;1021 m  на вершинах зубьев показаны углы по-

ворота колес, соответствующие моментам пересопряжения зубьев.  
Следует отметить, что в приближенных передачах а.д.л. располагаются 

примерно в той же части поверхностей зубьев, но линии имеет меньшую про-
тяженность и, что особенно важно, кромочный контакт зубьев отсутствует.  
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Для рассмотренной 
ранее передачи (при 

2  1 ) на рисунке 5 

представлено семейство 
кривых φ2(φ1), повторяю-
щихся с угловым шагом 
=24. Погрешность угло-
вого положения φ2 дости-
гает максимальных значе-
ний в точках геометриче-

ского пересопряжения а 
и б. Без учета упругих де-
формаций коэффициент 
перекрытия передачи  
равен единице, угловые 
положения шестерни в 
точках пересопряжения: 

a1 =–10,18, b1 =13,82. 

Степень локализации контакта в приближенной передаче характеризуется ко-

эффициентом 9,0/ 12 k . 
Сравнительная оценка нагрузочной способности передач производилась при 

единичной угловой скорости шестерни по безразмерному коэффициенту [2]: 
 

])/[( 75,0233
sbaГ VknnK  , 

 

позволяющему оценить влияние геометрии и масштабных факторов на противо-
задирную стойкость. Здесь SV  – скорость скольжения зубьев, ba nn ,  – табличные 

значения коэффициентов для оценки эллиптичности контакта, k  – сумма глав-
ных кривизн соприкасающихся поверхностей. Геометрические факторы позво-
ляют прогнозировать повышение нагрузочной способности на 40…50%. 

 

Выводы. Построена обобщенная модель станочного и эксплуатацион-
ного зацепления передач, составленных из цилиндрических  зубчатых колес. 
Выполненный численный анализ винтовых передач позволил оценить влияние 
формы исходного контура на геометро-кинематические показатели работоспо-
собности и нагрузочную способность зацепления. Результаты исследований 
подтвердили преимущества кругового исходного контура, оптимальными (с 
позиций плавности и нагрузочной способности) являются   ,01...81 m  сте-

пень локализации контакта .9,0...8,0k   
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Рисунок 5 – Погрешность углового положения колеса 

 
а                                                              б 

Рисунок 4 – Активные действующие линии на 
поверхностях зубьев сопряженных передач 

с круговым исходным контуром: 
а – колеса; б – шестерни 


