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УДК 621.833 

Р. B. ПРОТАСОВ, А. В. УСТИНЕНКО 

СИНТЕЗ ЭВОЛЮТНОГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ И АНАЛИЗ ЕГО КАЧЕСТВЕННЫХ ПОКАЗАТЕЛЕЙ 

Отримані рівняння робочого профілю та перехідної кривої зубців еволютної передачі в параметричному вигляді. Розглянута методика визна-
чення приведеного радіуса кривизни та контактних напружень в еволютному зачепленні. Описана методика визначення коефіцієнта перек-
риття для усіх типів еволютних прямозубих передач, у тому числі й при модифікації вихідного контуру. Визначені швидкості ковзання в 
зачепленні. Проведено аналіз контактної взаємодії за допомогою формули Герца. Для детального аналізу контактного тиску в СAD-системі 
побудована твердотільна модель зубчастої пари і на її основі скінчено-елементна сітка. Використовуючи метод скінчених елементів в САЕ-
системі отримані розподілення напружень по об’єму зуба. Усі якісні показники наведені у вигляді блокуючого контуру для існуючих передач. 
Дані рекомендації щодо призначення вихідного контуру при синтезі нових еволютних передач. 

Ключові слова: опукло-увігнутий контакт, еволютна передача, коефіцієнт перекриття, контактні напруження. 

Получены уравнения рабочего профиля и переходной кривой зубьев эволютной передачи в параметрическом виде. Рассмотрена методика 
определения приведенного радиуса кривизны и контактных напряжений в эволютном зацеплении. Описана методика определения коэффици-
ента перекрытия для всех типов эволютных прямозубых передач, в том числе и при модификации исходного контура. Определены скорости 
скольжения в зацеплении. Проведен анализ контактного взаимодействия с помощью формулы Герца. Для детального анализа контактных 
давлений в CAD-системе построена твердотельная модель зубчатой пары и на ее основании конечно-элементная сетка. Используя метод ко-
нечных элементов в САЕ-системе получены распределения напряжений по объему зуба. Все качественные показатели представлены в виде 
блокирующего контура для существующих передач. Даны рекомендаций по назначению параметров исходного контура для синтеза новых 
эволютных передач. 

Ключевые слова: выпукло-вогнутый контакт, эволютная передача, коэффициент перекрытия, контактные напряжения. 

© Р. В. Протасов, А. В. Устиненко, 2016



Проблеми механічного приводу ISSN 2079-0791 

126 Вісник НТУ "ХПІ". 2016. № 23 (1195) 

The equations work profile and transition curve evolute teeth transmission in parametric form. The method of determining the reduced radius of curvature 
and evolute contact stresses in the engagement. It is shown that in the polar zone occurs lenticular contact, as indicated by the engagement theory. A 
technique for determining the coefficient of overlap for all types of evolute spur gear, including during the initial contour modification. A comparative 
analysis of the overlap ratio for the original and modified evolute involute profiles of the same. Defined slip speed engaged. The dependence of the initial 
loop parameters on specific sliding speed. The analysis of the interaction of the contact using the Hertz formula. For a detailed analysis of contact 
pressure in the CAD-system is built solid model gear pair on the basis of its finite element model. Using the finite element method in CAE-systems 
obtained stress distribution on the tooth volume. A comprehensive analysis of all the data presented in the form of a blocking circuit for existing programs 
and recommendations for the appointment of the initial loop parameters for the synthesis of new evolute gears. 

Keywords: convex-concave contact, evolute gear, contact ratio, contact stress. 

Введение. Контактную прочность зубчатой пере-
дачи можно повысить увеличением ее габаритов или 
повышая приведенный радиус кривизны (применяя вы-
пукло-вогнутое зацепление).  

Первый путь приводит к ухудшению массогабарит-
ных характеристик передач, а второй – является весьма 
перспективным. Поэтому последние 70 лет ведутся ин-
тенсивные работы по созданию новых видов зацеплений 
с выпукло-вогнутым контактом зубьев, в частности эво-
лютное зацепление, предложенное А. И. Павловым. В 
нем довольно подробно рассмотрены методы синтеза 
исходных контуров и геометрии эволютных зацеплений, 
однако оценка их качественных показателей и нагрузоч-
ной способности выполнена только ориентировочно. 
Поэтому их подробное исследование является важной 
научно-практической задачей. 

1. Построение бокового профиля зуба. Для по-
дробного исследования эволютных передач необхо-
димо получить уравнения боковых поверхностей 
зубьев, что позволит: 1) исследовать качественные по-
казатели зацепления; 2) определить главные кривизны 
рабочих поверхностей зубьев; 3) построить геометри-
ческие и конечно-элементные модели, необходимых 
для исследования контактного взаимодействия зубьев 
и их изгибной прочности, опираясь на возможности со-
временных CAE-систем. 

Исходное уравнение профиля зуба инструмен-
тальной рейки (1) записано в относительных величинах 
[1, 2], где x0 изменяется в пределах от –1 до +1, 
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см. рис. 1. Здесь α – угол наклона касательной, прове-
денной из текущей точки исходного контура к верти-
кальной оси, в данном случае к оси х.  

  
Рис. 1 – Профиль рейки 

в исходной системе 
координат 

Рис. 2 – Профиль рейки 
в принятой системе 

координат 

Преобразуем его в параметрический вид (2), при 
этом заменим координатные оси на традиционные в аб-
солютных единицах [3] (рис. 2): 
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Для построения профиля зуба шестерни по задан-
ному профилю рейки будем использовать метод про-
фильных нормалей [3, 4]. Для определения сопряжен-
ного профиля в системе координат ),( 22 yx , связанной с 

центром зубчатого колеса, воспользуемся уравнениями 
перехода (3). В них φ2 = a / r2, где r2 – радиус центроиды 
(начальной окружности) второго колеса. 
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2. Уравнение переходной кривой зуба ше-
стерни. Основным геометрическим элементом, влияю-
щим на изгибную прочность зуба, является переходная 
кривая. Радиус переходной кривой ρf  определяется из 
формулы ρf  = (m·c*)/(1 – sin αИ) [5], где c* – коэффициент 
радиального зазора; αИ – угол, образуемый касательной 
к рабочему профилю рейки, проведенной из крайней 
нижней точки рабочего профиля N, имеющей коорди-
наты N(x0 = –1, y0|x0=–1).  

Каждому исходному контуру будет соответство-
вать свой граничный угол αИ, который определяется по 
формуле:  
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следовательно, для обеспечения радиуса закругления ρf 
коэффициент c* также варьируется. 

Координаты контактной точки в системе (x1, y1), 
где L1 – расстояние от полюса зацепления системы ко-
ординат (x, y) до центра радиуса закругления рейки [6]: 
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где   am Иf  sinarctg . 

На рис. 3 показаны полные профили шестерни и 
колеса для различных типов эволютных передач. 

   
a б в 

Рис. 3 – Боковые профили и переходные кривые  
шестерни и колеса: а – двустороннее зацепление; 

б, в – одностороннее зацепление 
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3. Исследование коэффициента перекрытия. 
Как известно [5], коэффициент перекрытия зубчатой 
передачи определяется как отношение угла поворота 
шестерни Ψε к шагу зацепления Pα = 2π / z1, εα = Ψε / Pα. 

 
Рис. 4 – Определение коэффициента перекрытия в общем 

случае: а1, а2 и b1, b2 – начальные и конечные 
точки зацепления 

Рассмотрим положения двух сопряженных эво-
лютных профилей в начале и конце зацепления (рис. 4). 
Угол Ψε будет состоять из суммы углов: 
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Так как профили зубчатых колес, показанных на 

рис. 4, ограничены окружностями вершин 
1ad  и 

2ad , то 

линия зацепления используется только частично. Для ее 
нахождения воспользуемся уравнениями [1]: 
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Анализируя графики на рис 5, 6, можно заклю-
чить, что коэффициент перекрытия одностороннего 
эволютного зацепления несколько ниже эвольвент-
ного, однако εα > 1, а при z1 > 120 εα  > 2. 

С изменением передаточного числа u εα меняется 
незначительно, что позволяет использовать односто-
ронние передачи во всем диапазоне u. 

Из графиков на рис. 7, 8 видно, что, коэффициент 
перекрытия двустороннего зацепления находится в 
пределах εα > 1. 

Также данный тип зацепления можно применять для 
широкого диапазона передаточных чисел, но, несмотря 
на малый угол зацепления в полюсе α = 15°, εα > 1,5. 

 
Рис. 5 – Коэффициент перекрытия  

односторонней эволютной передачи 
и аналогичной эвольвентной ( )1,9,15  u  

  
Рис. 6 – Коэффициент перекрытия  

односторонней эволютной передачи 
при различныхпередаточных числах 

 
Рис. 7 – Коэффициент перекрытия 
двусторонней эволютной передачи 

и аналогичнойэвольвентной ( )2,15  u  

 
Рис. 8 – Коэффициент перекрытия 
двусторонней эволютной передачи 

при различных передаточных числах 

Анализируя рис. 7 и 8, можно заключить, что 
предлагаемый в работе [7] вариант модификации ис-
ходного профиля может привести к неработоспособно-
сти передачи, т.к. для ее реализации необходимо, 
чтобы коэффициент перекрытия был больше 2. Однако 
двусторонняя эволютная передача может работать и 
без этой модификации. 

4. Определение скорости скольжения. Скорость 
скольжения является важнейшим фактором, влияю-
щим на износостойкость зубьев. Показатель, характе-
ризующий степень взаимного скольжения профилей – 
коэффициент скольжения λ – является отношением аб-
солютной скорости скольжения точки профиля, нахо-
дящейся в данный момент в контакте к касательной со-
ставляющей этой скорости. 

Выражения для коэффициента скольжения запи-
шем в следующем виде [5, 8]: 

для шестерни 

 y1Fy VV , (7) 

для колеса 

  uVV Fyy  2 , (8) 



Проблеми механічного приводу ISSN 2079-0791 

128 Вісник НТУ "ХПІ". 2016. № 23 (1195) 

где 

;)1())()0(())()0(( 2
01

2
1

2
01

2
1 uuxyyxxxVy 

yyF rV
y

 sin1 . 

Покажем на рис. 9 удельные скольжения по вы-
соте зуба шестерни. Анализ графиков показывает, что 
удельные скольжения на ножке и головке зуба в эво-
лютной передачи меньше, чем у аналогичной эволь-
вентной, причем с уменьшением k удельное скольже-
ние уменьшается. Здесь k – коэффициент разновидно-
сти эволютной передачи, один из параметров исход-
ного контура, следовательно, износостойкость рас-
сматриваемых в данной работе эволютных передач по 
параметру удельного скольжения лучше, чем у анало-
гичной эвольвентной. 

а б 
Рис. 9 – Удельная скорость скольжения: 

а –  15 , б –  20 ; 
 – 2k ,   – 5k ,  – эвольвента  

5. Приведенный радиус кривизны. Является ос-
новным геометрическим параметром, влияющим на 
контактные напряжения.  

Для нахождения кривизны профилей использова-
лась известная формула дифференциальной геометрии 
(случай параметрического задания кривой): 
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На рис. 10 изображены кривизны профилей зубьев 
шестерни и колеса согласно тому, как они расположены 
при их контакте в полюсе (для внешнего зацепления). 

Рис. 10 – Рабочие профили шестерни и колеса 
двустороннего зацепления и их кривизны 

В приполюсной (рис. 10) и дополюсной (рис. 12) 
зонах кривизны имеют одинаковый знак, что соответ-

ствует двояковыпуклому контакту (ДВК) с низкой кон-
тактной прочностью. Величина зоны ДВК по высоте 
зуба в двустороннем зацеплении зависит от числа 
зубьев z1 и передаточного числа u (рис. 13), а также от 
параметров исходного контура k и α (рис. 14). 

 

 
Рис. 11 – Рабочие профили шестерни и колеса 

одностороннего зацепления 
 

 
Рис. 12 – Кривизны рабочего профиля шестерни и колеса 

одностороннего зацепления 
 

 
Рис. 13 – Высота зоны ДВК двустороннего зацепления 

относительно рабочей высоты зуба в зависимости от u и z1 
 

 
Рис. 14 – Высота зоны ДВК двустороннего зацепления  

относительно рабочей высоты зуба  
в зависимости от k и α 
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Расчет приведенного радиуса кривизны по всей 
высоте зуба выполнен по зависимости (10) [9, 10]. Знак 
"+" в знаменателе автоматически учитывает как ВВК 
так и ДВК, ρ1, ρ2 – радиусы кривизны зуба шестерни и 
колеса, ρ(x0) = 1/χ(x0), 

 )()(()()()( 020102010пр xxxxx  . (10) 

На рис. 15 показаны графики приведенного радиуса 
кривизны для трех типов эволютных зацеплений со сле-
дующими геометрическими параметрами: коэффициент 
разновидности k = 5, делительный угол профиля исход-
ного контура α = 16°, модуль m = 5 мм, число зубьев ше-
стерни z1 = 40, передаточное число u = 2, а также для 
эвольвентной передачи с такими же параметрами. 

 
а 

 
б 

Рис. 15 – Приведенный радиус кривизны ρпр, мм: 
а – двустороннего зацепления; б – одностороннего зацепления 

6. Расчет контактных напряжений. Был проведен 
расчет контактных напряжений σH по формуле Герца, 

    пр418,0  wnH bEF , (11) 

и проанализировано, как влияет на их величину изме-
нение ρпр. 

Исследовалась передача с теми же параметрами, что 
и при расчете ρпр. Дополнительно было принято: крутя-
щий момент на шестерне T1 = 1000 Н·м, модуль упругости 
E = 2,12·105 МПа, ширина венца bw = 100 мм. 

Также был проведен расчет σH для эвольвентной пе-
редачи с такими же исходными данными. 

Графики изменения контактных напряжений при 
перемещении точки приложения нагрузки по высоте 
зуба в эволютном и эвольвентном зацеплениях приве-
дены на рис. 16 (случай однопарного зацепления). 

 
а 

 
б 

Рис. 16 – Контактные напряжения σH, МПа по высоте зуба: а – 
в односторонней передаче; б – в двусторонней передаче 

Контактные напряжения в зацеплении также целесо-
образно исследовать методом конечных элементов 
(МКЭ), который позволяет анализировать напряженно-
деформированное состояние (НДС) всего зуба, а именно, 
получить полную и достоверную картину распределения 
деформаций и напряжений по поверхности контакта и в 
глубине зуба. Для этого необходимо построить твердо-
тельную модель в CAD-системе Pro/ENGINEER, а на ос-
новании ее создать конечно-элементную модель и прове-
сти расчет НДС в САЕ-системе ANSYS Workbench. 

Рабочий профиль и переходная кривая эволютной 
передачи были построены по 200 точкам в плоскости 
xy. Точки профиля были размещены в рабочей плоско-
сти при помощи инструмента Datum Point. Затем по 
этим точкам был построен сплайн инструментом 
Curve. Для создания твердотельной модели использо-
вались инструменты Extrude, Mirror, Pattern, Axis. 

В качестве расчетной модели зубчатой пары ис-
пользован сектор шестерни и колеса. Сектор шестерни 
и колеса состоит из трех зубьев и обода толщиной 3 мо-
дуля. Ширина сектора зубчатого венца равна половине 
заданной ширины. В САЕ-системе задается симметрия 
относительно срединной плоскости колеса. В зоне кон-
такта зубьев зубчатой передачи создается отдельное 
тело в виде полуцилиндра. Это необходимо для зада-
ния размера конечных элементов (КЭ), сопоставимого 
с размером пятна контакта. 

В результате создания КЭ модели было получено 
247 тыс. узлов и 84 тыс. элементов. На рис. 17, а по- 
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казан общий вид КЭ модели, а на рис. 17, б – вставка в 
месте контакта зубьев с более мелкой сеткой. 

  
а б 

Рис. 17 – Конечно-элементная модель: 
а – общий вид; б – вставка в месте контакта 

По результатам расчета было получено распреде-
ление контактных напряжений на компьютерной мо-
дели, которое показано на рис. 18. 

 
а 

 
б 

Рис. 18 – Контактные давления, МПа: 
а – пятно контакта по половине ширины зуба;  

б – краевой эффект 

Расчет по формуле Герца дает одинаковые значе-
ния давлений по всей длине контактной линии. В свою 
очередь, расчет при помощи МКЭ учитывает краевые 
эффекты, поэтому в случае равной ширины зубчатых 
венцов шестерни и колеса контактные давления у тор-
цов зубьев уменьшаются. 

Как видно из рис. 18, б, размер КЭ в области кон-
такта удовлетворяет условию – 4 элемента на ши- 
рину пятна контакта, что является достаточным при ре-
шении контактной задачи [11]. 

Был проведен повторный расчет с размером КЭ в 
зоне контакта – 0,05 мм с целью определения погреш-
ности расчета МКЭ. Статистика КЭ моделей и резуль-
таты расчетов приведены в табл. 1. 

Таблица 1 – Анализ результатов расчета с различными КЭ сетками 

Размер 
элемента 

Узлов, 
тыс. 

Элементов, 
тыс. 

Контактные 
давления по 
МКЭ, МПа 

Контактные дав-
ления по Герцу, 

МПа 
0,1 мм 247 84 310 

330 
0,05 мм 490 168 338 

Распределение эквивалентных напряжений по 
Мизесу показаны на рис. 19, а. Для большей наглядно-
сти и определения концентрации глубинных напряже-
ний приведен рис. 19, б. Он отображает напряжения по 
Мизесу в сечении зуба (в данном случае – посередине 
венца); такая возможность является преимуществом в 
расчетах с помощью МКЭ.  

 
а 

 
б  

Рис. 19 – Эквивалентные напряжения, МПа:  
а – по Мизесу; б – по Мизесу в глубине зуба 

Анализ рис. 19, а и 19, б показывает характерные 
концентраторы напряжений в теле зуба около пятна 
контакта. 

7. Область существования эволютных передач. 
При синтезе эволютной передачи для дифференциаль-
ного уравнения исходного контура [1] 

  11
2

11 )1( xykyyy   (12) 

необходимо задаться начальными условиями: 
- коэффициент разновидности эволютной передачи k; 
- угол профиля исходного контура (угол зацепле-

ния) в полюсе α. 
Варьируя эти параметры в широком диапазоне 

можно получить передачи с различными качествен-
ными показателями. 

Рассмотренные выше рекомендации относи-
тельно области рационального существования эволют-
ных передач очень часто является противоположными, 
т.к. различные варианты неравноценны по своим каче-
ственным показателям, в первую очередь – по геомет-
рическим, что существенно затрудняет выбор проекти-
ровщиком нужных параметров исходного контура.  

Зависимость геометрических параметров и каче-
ственных показателей передачи от параметров исходного 
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контура наиболее наглядно можно показать с помощью 
кривых, построенных для каждого конкретного сочета-
ния чисел зубьев z1 и z2 в системе координат k и α. 

В этой системе координат каждая зубчатая пара с 
определенными параметрами исходного контура изоб-
разится единственной точкой. 

Бесчисленное множество точек координатного 
поля соответствует множеству вариантов передач, кото-
рые можно принять при одном и том же значении чисел 
зубьев, варьируя только параметры исходного контура. 

Основными геометрическими (кинематическими) 
требованиями, предъявляемыми к зубчатым переда-
чам, являются: 

- коэффициент перекрытия εα больше 1 (εα > 1); 
- отсутствие интерференции зубьев, т.е. внедре-

ние головки зуба одного колеса в переходную кривую 
второго; 

- величина радиального зазора не менее предель-
ного значения с* = 0,2; 

- минимальная область двояковыпуклого контакта 
(ДВК) в околополюсной зоне h. 

Предельным значениям каждого из этих факторов 
в системе координат k и α соответствует определенная 
линия, отделяющая зону допустимых значений k и α от 
зоны недопустимых. Форма и расположение этих линий 
зависят от расположения основных параметров, опреде-
ляющих основную геометрию зубчатой передачи. 

Рассмотрим основные линии, ограничивающие 
выбор параметров исходного контура k и α по геомет-
рическим параметрам. 

Для анализа воспользуемся уравнением исход-
ного контура (1), подставив в него коэффициенты из 
работы [2] (табл. 2). 

Таблица 2 – Коэффициенты уравнений  
исходных контуров эволютной передачи 

α,°/k С1 С2 С3 

15/2 0,259779 0,0134558 –0,0218818 
15/3 0,184264 0,0129465 –0,0288067 
15/4 0,141111 0,0101687 –0,0220939 
15/5 0,114641 0,008447 –0,0179301 
16/2 0,266753 0,0136584 –0,0222346 
16/3 0,188454 0,0131191 –0,029323 
16/4 0,144017 0,0102959 –0,0223966 
16/5 0,116836 0,0085443 –0,0181617 
18/2 0,281274 0,0140689 –0,0229508 
18/3 0,197135 0,0134873 –0,030111 
18/4 0,150039 0,0105609 –0,0230285 
18/5 0,121391 0,0087487 –0,0186493 
20/2 0,296802 0,0144931 –0,0236933 
20/3 0,206366 0,0138768 –0,031043 
20/4 0,156443 0,0108450 –0,0237076 
20/5 0,126246 0,0089702 –0,0191787 

Параметры зубчатой пары: число зубьев шестерни 
z1 = 40, число зубьев колеса z2 = 80, модуль передачи 
m = 10 мм. 

7.1. Линия, ограничивающая зону с коэффициен-
том перекрытия εα > 1. 

Непрерывность работы зубчатой передачи должна 
обеспечиваться перекрытием одной пары зубьев другой, 
т.е. последующая пара зубьев должна войти в зацепле-
ния до выхода из зацепления предыдущей пары зубьев. 
В этом случае в зацеплении будет находится не менее 
одной пары зубьев. 

Для рассматриваемых исходных контуров были 
рассчитаны коэффициенты перекрытия (табл. 3). 

На основании таблицы 3 построим график, ограни-
чивающий выбор параметров исходного контура эволют-
ной передачи по коэффициенту перекрытия (рис. 20). 

Таблица 3 – Коэффициенты 
перекрытия εα. 

k 
α,° 

2 3 4 5 

15 0,97 1,14 1,24 1,33 
16 0,85 0,89 0,99 1,07 
18 0,85 0,89 0,97 1,04 
20 0,86 0,89 0,95 1,02 

 

 
Рис. 20 – Блокирующий контур по 

коэффициенту перекрытия εα 

7.2. Линия, ограничивающая зону с коэффициен-
том радиального зазора с* > 0,2.  

Для всех исследуемых контуров коэффициенты 
c* составят (табл. 4): 

Таблица 4 – Коэффициенты 
радиального зазора с* 

k 
α,° 

2 3 4 5 

15 0,113 0,184 0,222 0,248 
16 0,1 0,168 0,205 0,231 
18 0,074 0,137 0,173 0,197 
20 0,05 0,109 0,142 0,165 

 

На рисунке 21 показан график, ограничивающий 
выбор параметров исходного контура эволютной пере-
дачи по коэффициенту радиального зазора с*. 

 

 
Рис. 21 – Блокирующий контур по 

коэффициенту радиального зазора c* 

7.3. Линия, ограничивающая зону с областью ДВК 
h. Как было сказано выше, двояковыпуклый контакт 
приводит к низкой контактной прочности. Однако, ра-
бочий профиль зубчатой передачи можно модифици-
ровать, исключив зону ДВК [7].  

Определим величину зоны ДВК по высоте зуба в 
долях модуля для всех рассматриваемых исходных 
контуров (табл. 5).  

 

α,° 

εα=1 

εα=1,1 

εα=1,3 

α,° 

c*=0,16 c*=0,2 

c*=0,23 
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Таблица 5 – Высота зоны ДВК h 

k 
α,° 2 3 4 5 

15 0,19 0,26 0,33 0,4 
16 0,18 0,25 0,31 0,38 
18 0,17 0,23 0,29 0,35 
20 0,15 0,21 0,26 0,32 

Представим данные из табл. 5 в виде графиков 
(рис. 22). Это позволит определить тенденции к изме-
нению высоты зоны ДВК в зависимости от параметров 
k и α. 

 
Рис. 22 – Блокирующий контур по 

высоте зоны ДВК h. 

Собрав воедино рассмотренные выше ограниче-
ния и тенденции к изменениям свойств эволютного за-
цепления в зависимости от k и α, построим блокирую-
щий контур, который будет отражать область рацио-
нального существования эволютного зацепления для 
конкретных значений чисел зубьев z1 и z2. На рисунке 
23 представлен график зависимости между началь-
ными условиями для синтеза исходного контура (k и α) 
и коэффициентами: перекрытия εα, радиального зазора 
c*, величины зоны ДВК h*

ДВК. На графике отсутствуют 
линии, ограничивающие выбор k и α по условиям от-
сутствия интерференции зубьев, так как на данном 
этапе этот вопрос находится в стадии изучения. Что ка-
сается заострения зубьев, то соответствующая линия 
для рассмотренных исходных контуров лежит вне об-
ласти рационального существования. 

 
Выводы: 
1. Разработка и исследование эволютных зубча-

тых передач является перспективной научно-практиче-
ской задачей, так как позволяет улучшить массогаба-
ритные характеристики зубчатых приводов.  

2. Получены в общем виде уравнения и постро-
ены рабочие профили и переходные кривые эволютных 
зубьев. Они служат основой для построения геометри-
ческих и конечно-элементных моделей с целью иссле-
дования прочностных показателей зацепления.  

3. Разработана методика определения коэффици-
ента перекрытия в эволютном зацеплении. Анализ ре-
зультатов расчета показал неприменимость некоторых 
типов исходных контуров и параметров передач, а 
также невозможность провести модификацию исход-
ного контура для двусторонних передач с целью пол-
ного избавления от ДВК в приполюсной зоне.  

4. Анализ графиков удельного скольжения пока-
зал, что этот параметр у эволютной передачи меньше, 
чем у аналогичной эвольвентной. Это объясняется 
меньшей абсолютной скоростью скольжения у эволют-
ной передачи.  

5. Определена зависимость между коэффициентом 
разновидности k и скоростью скольжения в зацеплении. 
Анализ графиков показал, что с уменьшением k увеличи-
вается касательная и нормальная составляющие, но абсо-
лютная и удельная скорости скольжения уменьшается. 

6. По имеющимся уравнениям активного про-
филя зуба эволютной передачи была определена кри-
визна зубьев шестерни и колеса.  

7. Анализ совместного графика кривизн зубьев 
шестерни и колеса показывает ДВК в приполюсной 
зоне, наличие которого предусматривала теория эво-
лютного зацепления. Дальнейшие исследования вы-
явили параметры, влияющие на величину этой зоны.  

8. Рассчитаны контактные напряжения при пере-
мещении точки приложения нагрузки по высоте зуба и 
проведен сравнительный анализ эволютного зацепле-
ния и аналогичного эвольвентного. 

9. Построена твердотельная параметрическая мо-
дель эволютной зубчатой пары, а на основании упро-
щенной геометрии построена КЭ модель. 

10. Был проведен расчет НДС эволютного зуба, 
определены контактное давление и эквивалентные 
напряжения по Мизесу. 

11. Анализ данных, полученных при помощи 
МКЭ и на основе решения контактной задачи теории 
упругости (формула Герца) показал схожие результаты 
– при расчете с размером КЭ в зоне контакта, равным 
0,1 мм погрешность составила 7 %, а при размере КЭ 
0,05 мм – 4 %, что является вполне приемлемым. 

12. По полученным данным были построены гра-
фики блокирующих контуров в системе координат k и 
α, отображающие область допустимых параметров эво-
лютной передачи, а также характер изменения каче-
ственных показателей. 

13. Анализ блокирующего контура позволяет как 
выбирать из существующих профилей работоспособ-
ный, так и очерчивать тенденции к назначению пара-
метров исходного контура при синтезе новых рацио-
нальных эволютных передач. 
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