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ИЗНОШЕННЫХ ЗУБЬЕВ И ХАРАКТЕРИСТИК КОНТАКТА 

 
Изложена методика прогнозирования долговечности зубчатой прямозубой ци-

линдрической передачи с определением ожидаемых характеристик ее работоспособ-
ности. Методика учитывает влияние нагрузочно-кинематических параметров зацепле-
ния на форму изнашиваемого профиля зуба, которая, в свою очередь, влияет на нагру-
зочно-кинематические параметры зацепления. Рис. 2, Табл. 1, Источн. 8. 

 
 Существующие методики расчета зубьев зубчатых колес на износ не обеспечи-
вают необходимой надежности расчетов и поэтому оценка работоспособности зубча-
тых передач рабочих машин производится только из условий предотвращения поломок 
зубьев и разрушения контактной поверхности в результате выкрашивания или заеда-
ния. Одной из возможных причин низкой надежности расчетов на износ, является то, 
что параметры контакта, от которых зависит износ зубьев, определяются по исходной 
(эвольвентной) форме профилей зубьев. В то же время известно, что в результате изно-
са (как правило, неравномерного по высоте зуба) форма профиля становится отличной 
от эвольвентной [1]. Это неизбежно приводит к изменению нагрузочных (сила, напря-
жения) и кинематических (угловые скорости, скорости качения и скольжения) парамет-
ров контакта, которые, в свою очередь, влияют на скорость изнашивания и, соответст-
венно, изменяется форма профилей зубьев (радиусы кривизны). Таким образом, имеет 
место непрерывное взаимовлияние формы профиля на параметры контакта и парамет-
ров контакта на форму профиля. 

Прогнозирование работоспособности зубчатой передачи осуществляется на ос-
нове объединения в один комплекс трех моделей – кинематико-геометрической модели 
зацепления зубчатых колес с изношенными зубьям [2,3,4], динамической модели ис-
следуемой передачи с учетом податливости и инерционности элементов привода [5,9] и 
модели изнашивания зубьев с синтезом изношенного профиля зуба [8]. Комплекс рабо-
тает в следующей последовательности: по исходным значениям координат зацепляю-
щихся зубьев определяются нагрузочно-кинематические параметры зацепления за вре-
мя зацепления одного зуба ведущего зубчатого колеса (модель 1). Полученная инфор-
мация передается в модель 2, где определяется динамическая нагрузка в контакте зубь-
ев. Затем в модели 3 определяется износ зубьев в соответствующих точках контакта и 
синтезируются профили изношенных зубьев. После чего процесс повторяется до тех 
пор, пока значения показателей работоспособности не выйдут за пределы допустимых 
значений. 

Для оценки степени влияния изменения формы профиля на параметры контакта, 
была разработана теория зацепления зубчатых передач с изношенными зубьями, т.е. с 
зубьями, имеющими в результате износа произвольный (хотя и близкий к эвольвентно-
му) профиль [модель 1]. В отличие от зацепления неизношенных зубьев, имеющих по-
стоянное значение передаточного числа, профили изношенных зубьев сохраняют толь-



ко его среднее значение (равное отношению чисел зубьев). При зацеплении изношен-
ных зубьев мгновенное значение передаточного числа непостоянно и является функци-
ей угла поворота ведущего звена передачи. Для описания таких профилей (то есть про-
филей изношенных зубьев) используются численные методы на основе кусочно-
сплайновой аппроксимации, которая обеспечивает сглаживание профильных кривых 
только в зонах износа и сохраняет прежние координаты в не затронутой износом части 
профиля. 

На основе разработанной геометрической модели зацепления изношенных зубь-
ев определяются следующие параметры: координаты контактной точки: в абсолютной 
(неподвижной) и относительной (подвижной, связанной с осью симметрии зуба) систе-
мах координат; мгновенные значения передаточного числа и угла давления; скорости 
перемещения контактной точки по профилям зубьев, а также скорость скольжения; 
нормальная сила и контактные напряжения с учетом фактической кривизны профилей, 
изгибной и контактной податливости зубьев, а также распределения нагрузки между 
парами зубьев. 

Для оценки динамического нагружения контакта с учетом инерционных и дис-
сипативных характеристик передачи и привода, переменного передаточного числа, сил 
трения, а также нормального бокового зазора разработана специальная упругая дина-
мическая модель [модель 2]. 
 Основу моделирования кинетики изнашивания зубьев [модель 3] составляет 
итерационный процесс, реализованный в компьютерной программе с использованием 
численных методов решения соответствующих систем алгебраических и дифференци-
альных уравнений. 

Итерационный процесс длится до достижения заданного максимального числа 
циклов изнашивания , пропорционального времени эксплуатации передачи. Значе-
ние  принимается таким, чтобы средний износ за один итерационный цикл был не 
менее, чем на порядок выше, чем погрешность вычислительного процесса моделирова-
ния зацепления зубьев (по данным тестовых испытаний на теоретических профилях эта 
погрешность равна 0.001мм). В тоже время, для обеспечения близкого к эксплуатаци-
онному характера изнашивания, износ за цикл не должен превышать 1-2% от макси-
мального износа за период эксплуатации. 
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Модель изнашивания разработана на основе результатов анализа условий экс-
плуатации тяжело нагруженных горных машин и, в частности, горных угледобываю-
щих комбайнов, а также с учетом трибологических теорий соответствующих рассмот-
ренным условиям работы зубчатых колес. В соответствии с этим, в модель изнашива-
ния заложены следующие основные положения. 

Суммарный износ зубьев в контактной точке 21 III +=Σ  определяется износом 
зуба шестерни  и колеса . Каждое из этих слагаемых представляет собой сумму 
основного износа , обусловленного кинематикой зацепления, и дополнительного из-
носа  вследствие относительного смещения зубьев из-за радиального биения зубча-
тых колес: 
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Принято, что суммарный износ зубьев шестерни и колеса в контактной точке 
прямо пропорционален значениям удельной мощности сил трения  и  

( ): 
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где , - za ba исходные значение удельной интенсивности изнашивания зубьев 
( ), Втмм /3

qk - коэффициент вариации интенсивности изнашивания, 
zf - коэффициент трения между зубьями в процессе их зацепления [7], 
bf - коэффициент трения между зубьями при их взаимном скольжении из-

за радиального биения зубчатых колес [7], 
Hσ - контактные напряжения (MPa), 

szυ , sbυ - значения скоростей скольжения (м/сек). 
Благодаря введению в выражение (1) дополнительного слагаемого , незави-

сящего от кинематических параметров зацепления, модель позволяет получить износ и 
в полюсе зацепления, (что подтверждается практикой), несмотря на нулевое значение 
скорости скольжения между зубьями. 
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Коэффициенты распределения суммарного износа между зубьями шестерни и 
колеса в точке их контакта  и  приняты прямо пропорциональными скоростям пе-
ремещения контактной точки по профилю зуба (определяемого в кинематической мо-
дели) и обратно пропорциональными твердости их рабочих поверхностей: 
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 По мере изнашивания зуба твер-
дость его рабочей поверхности снижает-
ся. По данным работы [8] эта зависи-
мость представлена на рис. 1. 
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 Для удобства ввода значений 
твердости в модель изнашивания эта 
кривая была аппроксимирована поли-
номом второй степени: 

IIHRC 42464 −−=    (5) 

С учетом значений коэффициен-
тов  и  износ зубьев колеса  и 
шестерни  в контактной точке будет 
равен: 
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1IРис. 1. Изменение твердости по глубине 
цементационного слоя стали 20Х2Н4А 
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Несмотря на то, что частота входа зубьев шестерни в зацепление в передаточное 
число ( u ) раз больше, чем зубьев колеса, результаты экспериментального определения 
износа зубьев не подтвердили соответствующего увеличения объемного износа зубьев 
шестерни. Поэтому в формулу (5) вместо передаточного числа введен коэффициент , 
определяемый на основе анализа экспериментальных данных по износу зубьев переда-
чи, работающей в аналогичных эксплуатационных условиях [9]. 
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Численный эксперимент по моделированию кинетики износа зубьев был выпол-
нен на базе пары зубчатых колес цилиндрической зубчатой передачи привода рабочих 
органов угольных комбайнов, по которому имелось достаточное количество данных по 
износу зубьев (24 зубчатых колеса из 12 обследованных комбайнов). Основные пара-
метры исследуемой зубчатой передачи представлены в табл. 1. 

 Информация о действительных координатах профилей изношенных зубьев была 
получена методом сравнения отпечатка впадины зуба (в средней его части) с ее теоре-
тическим отображением на проекторе при двадцатикратном увеличении. Отпечатки 
были сняты на заводе, где производился капитальный ремонт угольных комбайнов. 
При этом регистрировалась наработка  (млн.т) – количество угля, добытого комбай-
ном с начала эксплуатации. Число точек измерения принято таким, чтобы расстояние 
между ними по высоте зуба не превышало половины теоретической ширины герцов-
ской полоски контакта. Погрешность измерения линейного износа составляла 0,05 мм. 

q

Таблица 1. 
Параметры исследуемой зубчатой передачи 

Модуль  m  = 8 мм 
Угол исходного контура bα =200

Число зубьев 1z = 16 2z = 51 

Коэффициент смещения исходного 
контура 

1x′ = 0.8 2x′ = 1.175 

Межосевое расстояние ωa = 281.57 мм 
Ширина зубчатого венца b  = 75 мм 
Термическая обработка Цементация, закалка до 58...62 HRC 
Вращающий момент на ведущем валу 

1T =1594 нм 

Угловая скорость шестерни 1ω = 53 рад/сек 

Радиальное биение 1E = 0.15 мм 2E = 0.20 мм 
 

 По результатам обработки экспериментально полученных значений износа зубь-
ев строились графики аппроксимирующих функций )( 111 xfI =  и  в системах 
координат, в которых оси абсцисс совпадают с осью симметрии неизношенного зуба, а 
начало координат соответствует точкам пересечения осей  и  с перпендикуляра-
ми, опущенными из начальных точек эвольвенты. Полученные графики наглядно ха-
рактеризуют степень искажения профилей в результате их износа. 

)( 222 xfI =
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 Сравнительная оценка характера изменения формы профиля производилась сле-
дующим образом. С целью усреднения экспериментальных данных износа профилей 
зубьев исследуемые комбайны были разбиты на три группы в зависимости от относи-
тельного времени эксплуатации Тi/Tmax, в каждую из которых включалось 3-5 ком-
байнов так, чтобы объемный износ зуба зубчатого колеса в группе отличался от средне-
го износа группы на величину, не превышающую ошибку измерения износа.  
 В качестве примера на рис. 2 представлены поля корреляции для (а) – шестерни, 
б) – колеса группы комбайнов с большим значением периода эксплуатации (средняя 
наработка составляет 86% от максимального ее значения). Сплошной линией отмечено 
прогнозированное значение износа зуба, точечными линиями помечены границы дове-
рительных интервалов шириной, равной 1,2 от погрешности измерения износа. Вероят-
ность того, что такой интервал накрывает более 90% экспериментальных точек равна 
для шестерни , для колеса 79,01 =P 70,02 =P . 



 Для оценки степени изнашивания зубьев по их высоте на рис. 2 указаны харак-
терные точки теоретического зацепления профилей: Р − полюс зацепления, FD − зона 
однопарного зацепления, HF и DE − зоны двух парного зацепления, E − вершина зуба, I 
− предельная граница износа зуба. 
 

Рис.2. Сравнение прогнозированных и экспериментальных  
значений износа зуба шестерни и колеса 

 
 

 Результаты численного эксперимента показывают, что характер износа зуб

ачи по исходным параметрам 

 зубьев, учиты-
ва

ьев 
модели достаточно хорошо соответствует характеру износа зубьев в эксплуатации. Для 
всех групп обследованных комбайнов с вероятностью 0.70-0.97 доверительный интер-
вал накрывает прогнозируемую кривую износа зуба и если учесть, что эксперимен-
тальные значения износа зубьев получены в производственных условиях, то можно го-
ворить о достаточном уровне валидности предложенной модели прогнозирования из-
носа зубьев зубчатых передач приводов тяжело нагруженных машин. 
  Выводы. 1. Оценка долговечности зубчатой перед
эвольвентных профилей зубьев является весьма приближенной и не отражает того фак-
та, что из-за износа зубьев форма профиля становится отличной от эвольвентной, в ре-
зультате чего изменяются нагрузочно-кинематические параметры контакта, которые, в 
свою очередь, изменяют темп изнашивания и форму профилей зубьев.  

 2. Разработана методика моделирования кинетики изнашивания
ющая непрерывное взаимовлияние формы профиля на параметры контакта и пара-

метров контакта на форму профиля. Методика оформлена в виде пакета компьютерных 
моделей и включает в себя кинематическую модель зацепления зубьев с произвольной 
формой профилей, упругую динамическую модель зубчатой передачи и модель изна-



шивания рабочих поверхностей зубьев на базе учета условий эксплуатации машин и 
соответствующих трибологических теорий. 
 3. Результаты численного эксперимента моделирования износа зубьев зубчатых 
колес привода угольного комбайна показали хорошее совпадение с экспериментальны-
ми данными эксплуатационного износа по форме износа профилей зубьев. Разработан-
ная модель кинетики изнашивания зубьев может быть рекомендована как инструмент 
для прогнозирования рабочих характеристик зубчатых передач в функции времени их 
эксплуатации. 
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