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УДК 519.2 
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СРАВНИТЕЛЬНАЯ ОЦЕНКА ВИБРОАКТИВНОСТИ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ С ЭВОЛЬВЕНТЫМ 
И МОДИФИЦИРОВАННЫМ ПРОФИЛЕМ ЗУБА НА СТАДИИ ПРОЕКТИРОВАНИЯ 

Пропонується метод порівняльної оцінки віброактивності зубчастих передач при проектуванні, що базується на основі аналізу форм власних 
коливань. При зіставленні варіантів динамічних схем використовується критерій віброактивності Hk. У вираз критерію додатково введено 
коефіцієнт, що характеризує відношення параметрів ударних імпульсів, що виникають у зачепленні зіставляються систем. 

Ключові слова: зубчаста передача, власні форми коливань, ударний імпульс, критерій віброактивності, фланкування, профільна моди-
фікація поверхні зуба. 

Предлагается метод сравнительной оценки виброактивности зубчатых передач при проектировании, базирующийся на основе анализа форм 
их собственных колебаний. При сопоставлении вариантов динамических схем используется критерий виброактивности Нк. В выражение кри-
терия дополнительно введен коэффициент, характеризующий отношение параметров ударных импульсов, возникающих в зацеплении сопо-
ставляемых систем. 

Ключевые слова: зубчатая передача, собственные формы колебаний, ударный импульс, критерий виброактивности, фланкирование, 
профильная модификация поверхности зуба. 

Proposed method the comparative assessment of the vibratory activity of gears in the design, based on the analysis of the normal modes. When comparing 
the options for dynamic schemes, a criterion Hk of vibratory activity is used. In the criteria expression additionally introduced a coefficient characterizing 
the ratio of the parameters of shock pulses encountered in the meshing mapped systems. The calculated value of the decrease in vibroactivity in the 
application of flanking obtained in this paper is in good agreement with the available experimental data on the investigation of vibration and noise 
reduction due to flanking of the teeth. 

Keywords: gearing, normal mods, shock pulse, vibration activity criterion, flanking, profile correction. 

Введение. Виброактивность зубчатых передач в 
значительной мере определяется динамическими процес-
сами, вызванными пересопряжением зубьев. Причинами 
динамических нагрузок являются периодические удар-
ные силы, возникающие при входе зубьев в зацепление в 
нерасчетной точке (кромочный удар), силы, возникаю-
щие в связи с периодическим изменением числа зубьев, 
передающих крутящий момент, силы, обусловленные по-
грешностью монтажа, режимами работы и др. 

В зубчатых перечах общемашиностроительного 
применения (7–9 степени точности по ГОСТ 1643–81) ос-
новной вклад в вибрацию вносят ударные силы, которые 
возникают из-за погрешностей шагов зубчатых колес и 
упругих деформаций зубьев. С целью уменьшения удар-
ных сил при входе зубьев в зацепление и снижения 
уровня вибрации зубчатых передач применяется модифи-
кация профиля головки зуба (фланкирование) [1, 2]. 
Оценка эффективности такого конструкторско-техноло-
гического решения по снижению виброактивности при-
водных зубчатых механизмов может быть произведена на 
основе анализа собственных форм колебаний динамиче-
ских моделей сравниваемых вариантов (с модификацией 
профиля головки и без модификации профиля зуба). 

Актуальность задачи. Проблема улучшения 
виброакустических характеристик приводных зубча-
тых механизмов и в настоящее время достаточно стоит 
остро практически перед всеми производителями тех-
ники. Поэтому весьма важно на стадии проектирования 
зубчатых механизмов оценить целесообразность при-
менения новых конструкторско-технологических ре-
шений зубчатых колес и выбор их параметров с целью 
оптимизации динамических характеристик. 

Анализ состояния проблемы и литературных 
источников. При разработке новых конструкций зуб-
чатых колес пониженной виброактивности, выборе их 
параметров с учетом динамических свойств привод-
ного зубчатого механизма может оказаться недопусти-
мым выделение относительно простых локальных 
участков динамических систем, ограниченных двумя, 
тремя массами, а также проектировщики могут не рас- 

полагать данными о диссипативных свойствах матери-
алов и сопряжений деталей. В таких случаях целесооб-
разно производить оценку качества динамических си-
стем на основе анализа их собственных форм. Особен-
ность такого подхода заключается в том, что отноше-
ния амплитуд при резонансах практически совпадают с 
соответствующими собственными формами систем. В 
работах [3, 4] рассмотрены методы выбора рациональ-
ных параметров приводных зубчатых механизмов по 
критерию виброактивности зубчатых передач, осно-
ванные на анализе собственных форм колебаний дина-
мических моделей сравниваемых вариантов конструк-
торско-технологических решений. 

Метод базируется на критерии Нk  виброактивно-
сти динамической системы. При этом предполагается, 
что известна область рабочего диапазона частот воз-
буждающих колебаний. Определяются собственные 
частоты исследуемых динамических систем привод-
ных зубчатых механизмов с исходными и с усовершен-
ствованными вариантами зубчатых колес и отношение 
υу/υи максимальных амплитудных значений ударных 
импульсов, возникающих в зацеплении сопоставляе-
мых систем [3]. Далее находятся и сравниваются 
суммы виброускорений, определяемых по нормиро-
ванным амплитудам собственных форм и собственным 
частотам из указанной области. Выражение для опре-
деления критерия имеет вид 

 , (1) 

где υу – амплитудное значение ударного импульса 
усовершенствованной системы;  
υи – амплитудное значение ударного импульса ис-
ходной системы;  

 – нормированные амплитуды k-й массы, со-

ответствующие собственным частотам ωi и ωj со-
поставляемых систем;  
Ki,j – весовые коэффициенты. 
В работе [5] критерий Hk был применен для оценки 
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эффективности конструкторско-технологических реше-
ний по снижению виброактивности зубчатой передачи 
путем использования составного зубчатого колеса с 
упругим креплением и повышенной податливостью 
зубчатого венца. 

Цель работы. Целью данной работы является 
проверка возможности применения критерия Hk при 
теоретической, на стадии проектирования, оценке ди-
намических качеств (виброактивности) сопоставляе-
мых конструкционных решений зубчатых передач. В 
качестве примера, рассматриваются зубчатая передача 
с обычным, эвольвентным профилем зуба и зубчатая 
передача с модифицированным профилем зуба (флан-
кирование головки зуба). 

Материалы исследований. Вибрационные про-
цессы в приводных зубчатых механизмах протекают 
под действием периодически повторяющихся ударных 
импульсов (под ударным импульсом понимается закон 
изменения ударной силы во времени) [6]. Эти им-
пульсы обусловлены кромочными или срединными 
ударами в зубчатом зацеплении. 

Параметры ударного импульса взаимодействую-
щих зубчатых профилей определяются из зависимо-
стей, приведенных в [6]. 

Амплитудное значение Fmax ударного импульса (мак-
симальное значение ударной силы) находится из решения 
трансцендентного уравнения 

,    (2) 

где bw – ширина зубчатого венца;  
– приведенная масса колес 

зубчатой передачи;  

, – приведенные к радиусам 

основных окружностей массы шестерни и колеса 
соответственно;  

– моменты инерции зубчатых колес;  

– радиусы основных окружностей колес;  

 – константа материала зубчатых колес;  

Е – модуль упругости материала зубчатых колес;  
 – коэффициент Пуассона;  
Скорость кромочного удара V0 определяется по 

формуле [7] 

;                              (3) 

где  – приведенная ошибка зубьев;  

w0 – сближение по нормали неударяющейся пары 
зубьев в момент времени, соответствующей 
началу входа зуба в зацепление;  
 t0 – превышение основного шага ведомого колеса над 
основным шагом ведущего; ;  

1 – радиус кривизны профиля ведущего зуба в теоре-
тической точке начала зацепления; 2 – радиус кри-
визны ведомого зуба в вершине. 
Время действия импульса Т определяется из выражения 
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где  – безразмерная величина;  

S0 = 1,571; S1 = 1,089; S2 = 0,031; S3 = 0,003. 

Оценка эффективности применения фланки-
рования прямозубых цилиндрических эвольвент-
ных колёс. Данная технологическая операция, исполь-
зуемая при изготовлении зубчатых колес, применяется 
для улучшения реального процесса зацепления зубьев 
с целью снижения динамических нагрузок, вызванных 
ошибками основного шага (погрешностями изготовле-
ния) и упругой деформацией зубьев. Фланкирование 
представляет собой преднамеренное отклонение про-
филя у вершин зубьев от теоретической эвольвентной 
формы (рис. 1) для обеспечения плавного вхождения 
зубьев в зацепление и снижения динамических нагрузок. 

 
Рис. 1 – Фланкирование:  

1 – высота фланкирования Δh ; 2 – глубина фланкирования,  
измеренная по нормали, Δb; 3 – фланкированный участок  

профиля головки зуба; 4 – нефланкированный участок профиля 

На эффективность фланкирования влияет не 
только высота Δh=h*m, но и глубина Δb=Δ*m фланка. 
Размеры фланка выбираются в соответствии с рекомен-
дациями [1, 2]: Δ*=0,005…0,02, h*= 0,45. 

Оценку эффективности применения фланкирования в 
зубчатых передачах с целью снижения их виброактивности 
можно осуществить по критерию (1). Учитывая, что при 
фланкировании инерционно-жесткостные параметры зуб-
чатых передач практически не изменяются, соответствую-
щие величины, стоящие в (1) под знаками сумм в числи-
теле и знаменателе, будут равны между собой. Формула 
критерия виброактивности (1) в этом случае примет вид: 

,                           (5) 

где  – амплитудное значение ударного импульса 

фланкированной зубчатой передачи;  
Fmax – амплитудное значение ударного импульса в 
зубчатой передаче без модификации головки зуба. 
В качестве примера произведем оценку снижения 

виброактивности прямозубой цилиндрической эволь-
вентной зубчатой передачи при применении фланкирова-
ния со следующими параметрами: модуль m = 6,5 мм; 
числа зубьев шестерни zш = 13, ведомого колеса zк = 69; 
коэффициент смещения исходного контура хш = 0,3077, 
хк = 0; окружная сила в зацеплении Ft = 44,15·103 H; ра-
диус кривизны ножки зуба шестерни 1 = 2,815·10–3 м, 
радиус кривизны ножки зуба колеса 2 = 93,87·10–3 м; 
параметр а = 3,223 м; упругая деформация зубьев под 
нагрузкой w = 24·10–6 м; приведенная масса зубчатой 
пары  = 2,418 кг. Для рассматриваемых зубчатых ко-
лес, изготовленных по восьмой степени точности, мак-
симальное превышение основного шага ведущего ко-
леса над основным шагом ведомого по ГОСТ 1643-81 
(t0)max=60·10–6 м. В соответствии с (3) скорость кромоч-
ного удара V0 = 8,24·10–2 м/с. 
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Расчеты для рассматриваемой зубчатой пары по выра-
жениям (2), (4) дают следующие значения искомых величин:  

Fmax = 4418 Н; T = 1,454·10–4 c. 

В соответствии с указанными выше рекомендациями 
глубина фланкирования Δa может колебаться в пределах: 

м10)13,0...0325,0()02,0...005,0( 3 mb . 

Величину глубины фланкирования выберем рав-
ной величине Δв наиболее вероятностной разности 
между наибольшим основным шагом одного зубчатого 
колеса и наименьшим другого. Для 8-ой степени точ-
ности Δв = 47·10–6 м. Таким образом, для фланкирован-
ной зубчатой передачи из цельных колес максимальная 
приведенная ошибка зубьев δф будет равна 

 
м. 

Скорость кромочного удара вычисляется по фор-
муле (3) V0 = 6,355·10–2 м/с. 

Амплитудное значение ударной силы находится из 

решения трансцендентного уравнения (2) . 

Подстановка максимальных значений амплитуд удар-
ных импульсов для зубчатых колес с фланкированием 
и без модификации профиля зуба в формулу (5) дает 
следующее значение критерия виброактивности 

. 

Отсюда видно, что применение фланкирования в 
зубчатой передаче приводит к снижению уровня 
виброактивности в 1/Нk

ф = 1,53 раза.  
Полученные данные хорошо согласуются с имею-

щимися экспериментальными данными по исследованию 
снижения вибрации и шума в результате фланкирования 
зубьев [8], которое составило около 3 дБ (≈1,41 раза). 

Выводы. Предложенный метод сравнительной 
оценки виброактивности зубчатых передач различного 
конструкторско-технологического исполнения, бази-
рующийся на основе анализа форм их собственных ко-
лебаний с учетом параметров ударных импульсов, поз-
воляет сократить время и затраты, за счет отказа от до-
рогостоящих экспериментальных исследований, при 
разработке мероприятий по снижению виброактивно-
сти эвольвентных цилиндрических зубчатых передач 
общемашиностроительного применения. 

Полученное в работе расчетное значение умень-
шения виброактивности при применении фланкирова-
ния хорошо согласуются с имеющимися эксперимен-
тальными данными по исследованию снижения вибра-
ции и шума в результате фланкирования зубьев. 
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M. KADNÁR, J. RUSNÁK, Z. TKÁČ, M. BOŠANSKÝ 

TRIBOLOGICAL EXPERIMENTS IN AUTOMOBILE INDUSTRY 

Конкурентоспроможне середовище змушує виробників автомобільної промисловості знижувати витрати. Виробникам, а також субпостачаль-
никам необхідно знайти можливість для економії. У статті представлені результати лабораторних експериментів з реальними підшипниками 
ковзання з біметалічного сплаву, виконаними для визначення можливої заміни підшипника кочення підшипником ковзання. Важлива кореля-
ція між результатами лабораторних експериментів з моделлю трибологічної системи і реальним вузлом цапфи може бути досягнута шляхом 
максимального підходу до симуляції функцій шляхом повторних умов роботи. Таким чином, дані умови експерименту є результатом моде-
лювання конкретного вузла, а саме блоку сервоприводу рульового управління. Експерименти були виконані на випробувальній машині 
Tribotestor M'06. 

Ключові слова: трибологія, триботестор, підшипник ковзання, підсилювач рульового управління. 

Конкурентоспособная среда вынуждает производителей автомобильной промышленности снижать затраты. Производителям, а также субпо-
ставщикам необходимо найти возможность для экономии. В статье представлены результаты лабораторных экспериментов с реальными под-
шипниками скольжения из биметаллического сплава, выполненными для определения возможной замены подшипника качения подшипником 
скольжения. Важная корреляция между результатами лабораторных экспериментов с моделью трибологической системы и реальным узлом 
цапфы может быть достигнута путем максимального подхода к симуляционным функциям путем повторных условий работы. Таким образом, 
данные условия эксперимента являются результатом моделирования конкретного узла, то есть блока сервопривода рулевого управления. Экс-
перименты были выполнены на испытательной машине Tribotestor M'06.  

Ключевые слова: трибология, триботестор, подшипник скольжения, усилитель рулевого управления. 

The competitive environment forces producers in automotive industry to decrease the costs. Producers as well as subsuppliers need to find possible 
savings. The paper presents results of laboratory experiments with real journal bearings made of bimetallic alloy realised to find out possible replacement 
of a rolling bearing by a journal bearing. The important correlation between results of laboratory experiments with a model of tribological system and 
the real journal node may by achieved by maximum approach of simulation features by real running conditions. Thus, the given experiment conditions 
result from the chosen application, i.e. steering servo unit. The experiments were realised on Tribotestor M’06 testing machine.  

Keywords: tribology, tribotestor, sliding bearing, steering booster. 

Introduction. Nowadays, the experimental determin-
ing of tribological features is realised via devices with different 
configurations. It is very common that the experiment param-
eters are always chosen based on the needs and demands. Each 
experiment is influenced by several factors, whereas the 
weight of factors is different and each of them is determined 

to solve a partial tribological task. The data reached from the 
experiments have important influence for interpreting results 
where friction and wear are measured. The development of 
microtribology and nanotribology influences the parameters 
of experimental testing devices. There is a trend of using de-
vices with low surface speed and loading on few Newtons. In  
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