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Реферат. Деталями, лимитирующими долговечность зубчатых передач, трансмиссий                 

сельскохозяйственной техники являются шестерни, подверженные интенсивному абразивному 
изнашиванию так как их эксплуатация происходит в условиях высокой запылённости воздуха           
из-за недостаточной герметичности внутренних полостей. Цель исследований – изучение и             
анализ изменений характеристик зацеплений и их влияние на кинематику высоконагруженных 
зубчатых передач в условиях абразивного изнашивания. Исследования проводились с помощью 
метода слепков для фиксирования относительного положения профилей. Одновременно               
проводилось тензометрирование для установления начала и конца зацепления пары зубьев и 
установления коэффициента перекрытия. Углы поворота фиксировались оптическими делитель-
ными головками. Испытывались прямозубые передачи с модулями m=2-5 мм без смещения ис-
ходного контура (термообработка - нормализация и объёмная закалка HRC38-400; числа зубьев 
шестерни z1=12-30, z2=22-90. Материал шестерни -  сталь 40Х, колеса – сталь 45. Установлено, 
что при абразивном изнашивании высоконагруженных передач форма профиля зубьев изменяет-
ся, главным образом, в начальный период износа при его величине 5-8%. Размах колебаний при 
изнашивании возрастает, особенно в начальный период. По мере увеличения износа рост размаха 
колебаний замедляется и при износе зубьев шестерни свыше 12-16% размах стабилизируется. 
Рост размаха колебаний с увеличением модуля е возрастает. Колебания при изнашивании могут 
достигать значительной величины: при износе 16% и более при малом числе зубьев шестерни 
увеличение размаха достигало 130%. Установлено, что линия зацепления при изнашивании ис-
кривляется. Начало и конец зацепления сдвигаются по ходу вращения зубчатых колес. Коэффи-
циент перекрытия по мере износа уменьшается и при износе свыше 10-14% стабилизируется в 
пределах 1,03-1,1. Создана математическая модель функции передаточного отношения в зависи-
мости от величины износа.  

Ключевые слова: зубчатые передачи, износ, вибрация, сельскохозяйственные машины,          
тензометрический способ. 

Для цитирования: Исследование изменения характеристик зацепления высоконагруженных 
зубчатых передач в условиях абразивного изнашивания / А.М. Попов, К.Б. Плотников, Р.В. Мех-
диев и др. // Вестник Казанского государственного аграрного университета. 2026. Т. 21. № 1(81). 
С.  89-98. doi: 10.31588/2073-0462-2026-21-1-89-98 

 
INVESTIGATION OF CHANGES IN THE GEARING CHARACTERISTICS OF HIGHLY 

LOADED DRIVES IN CONDITIONS OF ABRASIVE WEAR 
 

© 2026 Popov A. M., Plotnikov K. B., Mekhdiev R. V., Maytakov A. L.     , Vetrova N. T.  

 
Kemerovo State University  

(Kemerovo, Russian Federation) 
may585417@mail.ru 

 
Abstract. Gears, which are subject to intense abrasive wear due to their operation in dusty environ-

ments due to insufficient sealing of internal cavities, limit the service life of gear drives and transmis-
sions in agricultural machinery. The aim of this study was to investigate and analyze changes in engage-
ment characteristics and their impact on the kinematics of heavily loaded gear drives in conditions of 
abrasive wear. The study was conducted using a casting method to record the relative positions of pro-
files. Simultaneously, strain gauge measurements were performed to determine the start and end of en-
gagement of a pair of teeth and to establish the overlap coefficient. Rotation angles were recorded using 
optical dividing heads. Spur gears with modules m=2-5 mm were tested without shifting the original 
contour (heat treatment - normalization and bulk hardening HRC38-400; the number of gear teeth z1=12
-30, z2=22-90. Gear material - steel 40X, wheel - steel 45. It was found that during abrasive wear of 
highly loaded gears, the shape of the tooth profile changes mainly in the initial period of wear when its 
value is 5-8%. The amplitude of oscillations during wear increases, especially in the initial period. As 
wear increases, the increase in the amplitude of oscillations slows down and when the wear of gear teeth 
is over 12-16%, the amplitude stabilizes. The increase in amplitude of oscillations with an increase in 
modulus e increases. Oscillations during wear can reach a significant value: at wear of 16% or more 
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Введение. Современный агропромышлен-
ный комплекс характеризуется широким при-
менением машин, механизмов, агротехниче-
ских  комплексов,  позволяющих  в  значи-
тельной степени повысить степень механиза-
ции и автоматизации производства, и как  
следствие, производительность сельскохозяй-
ственного производства. При их эксплуатации 
интенсивному износу подвергаются зубчатые 
колеса коробок перемены передач (КПП),      
раздаточных механизмов, бортовых редукто-
ров и т.п. [1, 2]. Например, по данным         
ремонтного предприятия сельхозтехники 
«ДорАвтоСервис» (г. Кемерово) у колес КПП 
тракторов МТЗ зафиксированные износы по 
толщине зубьев составляют у шестерни z=27 
МТЗ-1025 – 0,43 мм, а у колес цилиндриче-
ской передачи редукторов для комбайнов                
«Акрос-580 (z=26, m=5 мм) – 0,75-1,2 мм.  

Абразивный износ является основной при-
чиной выхода из строя передач сельскохозяй-
ственных, подъемно-транспортных и горных 
машин. К таким передачам относятся, прежде 
всего, открытые передачи, а также закрытые, 
но недостаточно защищенные от загрязнения 
абразивными частицами (пыль, продукты   
износа) [3]. У изношенной передачи увеличи-
ваются зазоры в зацеплении, возникают     
вибрации,  возрастают  динамические  нагруз-
ки, шумы, сокращается долговечность приво-
дов [4]. Снижается прочность изношенного 
зуба вследствие уменьшения площади его по-
перечного сечения. Все это может привести к 
поломке зубьев [1, 5]. Расчет на износ затруд-
нен тем, что интенсивность износа зависит от 
многих случайных факторов, в первую оче-
редь от интенсивности загрязнения смазки. На 
практике при расчете передач, у которых 
наблюдается износ зубьев, понижают допуска-
емые контактные напряжения до значений, 
установленных на основе опыта эксплуатации 
подобных конструкций [6]. Как показывают 
исследования академика Крагельского [3] ско-
рость изнашивания двух подвижных кинема-
тических пар зависит от твердости и кривизны 
сопрягаемых поверхностей, размера и прочно-
сти абразивных частиц, а также от скорости 
скольжения. Наиболее рациональным спосо-
бом повышения ресурса зубчатых передач 
коробок скоростей тракторов и редукторов 
является уменьшение скорости изнашивания 
зубьев колес. Такого эффекта можно добиться 
оптимизацией эксплуатационных, технологи-
ческих и конструктивных параметров. Что ка-
сается прогнозирования остаточного ресурса 

таких сопряжений, то в них из-за износа зубь-
ев изменяющимся параметром являются как 
раз приведённый радиус кривизны и               
скорость скольжения. 

Создание расчетных методов прогнозиро-
вания и способов повышения долговечности 
узлов трения представляется весьма актуаль-
ной задачей, тем более что здесь практически 
отсутствуют справочные рекомендации.                 
В общем случае ресурс узлов трения по изно-
су по Крагельскому [3, 7] определяется из   
соотношения (1):  

 

                        T = [h]/V1                               (1) 
   

где [h] - допустимый износ поверхностей, 
V1  __-_скорость изнашивания мкм/час.  

Скорость изнашивания согласно [3] опре-
деляется из зависимости:  

 
  

                                                                      .    (2) 

   
где V1 - скорость изнашивания зубьев ше-

стерни и колеса по диаметру начальной 
окружности, мкм/час; σ - условное напряже-
ние сжатие абразивной частицы, кг/мм2;           
β - средний объёмный радиус частицы, мм;              
ε - объёмная концентрация абразивных ча-
стиц, %; δ1 - относительная удлинение при 
разрыве материала зубьев, %; HB1, HB2 - твёр-
дость  зубьев  шестерни  и  колеса  по  Бру-
нелю, кг/мм2; n1, n2 - частота вращения ше-
стерни и колес, об/с; η1 – удельное скольжение 
на шестерне; ρпр - приведённый радиус        
кривизны зубьев. 

Диагностика зубчатых передач в течение 
всего периода их эксплуатации имеет большое 
значение, как на стадии их технического об-
служивания и ремонта, с целью оценки ресур-
са их дальнейшей работы, так и для практики 
проектирования зубчатых зацеплений [6, 7]. 
Существующие методики определения интен-
сивности изнашивания либо совсем не учиты-
вают изменения параметров зацепления при 
изнашивании [1, 8, 9], либо учитывают их при 
постоянстве функции передаточного отноше-
ния в процессе изнашивания, либо с учетом 
всех этих параметров, но при малой величине 
износа [10]. Уточнение изменения их в про-
цессе изнашивания позволит с большей точно-
стью прогнозировать ресурс и совершенство-
вать методы диагностики передач сельхозма-
шин, что напрямую влияет на снижение      
эксплуатационных затрат. 

Цель исследований – изучение и анализ 

with a small number of gear teeth, the increase in amplitude reached 130%. It was found that the en-
gagement line of the gear becomes distorted with wear. The start and end points of engagement shift 
along the direction of rotation of the gears. The overlap ratio decreases with wear and, at wear levels 
exceeding 10-14%, stabilizes within the range of 1.03-1.1. A mathematical model of the gear ratio func-
tion depending on the degree of wear has been developed. 

Key words: gears, wear, vibration, agricultural machinery, strain gauge method. 
For citation: Popov AM,  Plotnikov KB,  Mekhdiev RV, et al. [Investigation of changes in the gear-

ing characteristics of highly loaded drives in conditions of abrasive wear]. Vestnik of Kazan State 
Agrarian University. 2026; Vol. 21. 1(81). 89-98 p. doi: 10.31588/2073-0462-2026-21-1-89-98 
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Рис. 1 – Кривые износа шестерен по профилю, (m=4 мм, l):1 – кривая износа шестерни;  
 

2 – кривая износа колеса; h – высота зуба, мм; И – износ, мм 
 

Fig. 1 – Gear  wear  curves  along  the  profile  (m=4 mm, l): 1 – gear wear curve; 2 – wheel  
 

wear curve; h – tooth height, mm; I — wear, mm. 

изменений характеристик зацеплений и их 
влияние на кинематику высоконагруженных 
зубчатых передач в условиях абразивного  
изнашивания. 

Условия, материалы и методы. Решение 
данной задачи включало не только установле-
ние величины износа, но и исследование изме-
нения формы профиля зуба и связанных с ней 
геометрических параметров зацепления в про-
цессе изнашивания.  Поэтому на каждом этапе 
износа требовалось фиксировать форму изно-
шенного профиля. Следовательно, в нашем 
случае требовалось измерение линейного (а не 
интегрального) износа зубьев в различных их 
сечениях [4]. Кроме того, необходимо было 
зафиксировать для построения линии зацепле-
ния положение точки контакта профилей в их 
взаимном расположении поэтапно за период 
зацепления пары зубьев. 

Как показывают работы ряда авторов при 
исследовании формы профиля зуба и    связан-
ных с ней геометрических параметров зацеп-
ления в процессе изнашивания, наиболее под-
ходящим является метод слепков с последую-
щим их увеличением. При этом методе не тре-
буется разборки редуктора, а он обладает до-
статочно высокой точностью; так по                   
данным работы [5, 9] точность замера           
износа зубьев этим методом составляет                        
0,005…0,008 мм. Слепок используется как для 
оценки профиля изношенного зуба, так и 
оценки расположения зубьев шестерни и      

колеса относительно друг друга и относитель-
но линии, соединяющей центры колес, что 
позволяет фиксировать положение точки кон-
такта пары. 

Для изготовления слепков был использо-
ван протакрил – пластмасса холодной полиме-
ризации. Профили слепков фотографирова-
лись в нескольких проекциях и далее 
«обрабатывались» в одном масштабе исполь-
зованием программного обеспечения Matlab, 
обработка бинарных изображений. Все профи-
ли со слепков, полученных на разных этапах 
износа одной и той же пары зубьев, снимались 
без разборки редукторов. 

На профилях слепков замеряли абсолют-
ный износ по всему профилю зуба, а также 
отдельно фиксировался износ по начальной 
окружности ΔSabc. Отношения значение износа 
ΔSabc к первоначальной толщине зуба Swпо той 
же окружности даёт нам величину относитель-
ного износа (3):  

 
                                                                    (3)                                   

  
Износ оценивался по изменению толщин 

зуба, измеренных в 10 точках профиля от   
ножки до головки зуба. Результаты стендовых 
испытаний показали (рис. 1), что на профиле 
зуба шестерни в процессе изнашивания       
образуется выемка, а на сопряженном зубе 
колеса – выступ. Повышенный износ наблю-
дался также и на головке зуба. 

Функция передаточного отношения опре-
деляет отношение мгновенных угловых скоро-
стей колёс в зависимости от угла ведущего 
колеса (4):  

 
                                                            .     (4) 
   

Значение      мгновенного      передаточного 

отношения, в функции передаточного отноше-

ния за период зацепления  пары зубьев опреде-

лялось, исходя из опытов по определению из-

быточных перемещения колеса, проводимых 

при медленном проворачивании шестерни на  

угол φ1, с фиксацией на делительных головках 

ОДГ10 и ОДГ60 φ2, нагруженных статическим 
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рабочим  моментом,  определяемым,  как  пре-

дельный из условия контактной прочности              

по ГОСТ 23.205-79. Оценка величины нагру-

зок на зуб, момента начала контакта и его 

окончания определялся тензометрированием и 

визуально с видео-фиксацией  Расположение 

тензодатчиков 1, 2, 3 и 4 на зубе и схема изме-

рения показаны на рис. 2. 

Рис. 2 – Схема наклейки тензодатчиков и установки для комплексной однопрофильной 
проверки зацепления: RAT-12 - токосъемник; BC-339 - тензометрический усилитель;  

DS02512G - шлейфовый осциллограф; 1 и 5 – оптические делительные головки; 
 2 - жесткая муфта, 3 – редуктор, 4 – нагружатели с моментами Т1 и Т2 

Fig. 2 – Diagram of strain gauge attachment and setup for comprehensive single‑profile gear 
mesh testing: RAT‑12 – current collector; BC‑339 – strain gauge amplifier; DS02512G – strip‑chart              

(or pen) oscilloscope; 1 and 5 – optical dividing heads; 2 – rigid coupling; 3 – gearbox (reducer);  
4 – loaders with torques T1 and T2 

Измерительная схема включает в себя: вы-
носной полумост из тензодатчиков, установ-
ленные для повышения чувствительности с 
двух торцов зуба, и соединенные между собой 
последовательно (первый со вторым и третий 
с четвертым). 

Были использованы тензодатчики BF100 с 
базой 5 мм, омическим сопротивлением                
R = 100 Ом. Датчики наклеивались на торцах 
зубьев ведомого колеса вблизи галтелей под 
углом 10° к радиусу, проведённому через се-
редину зуба. 

Для предохранения датчиков от разруше-
ния при износе, они монтировались на рассто-
янии 2 - 3 мм от кромки зуба. Для определе-
ния начала и конца зацепления пары соседних 
зубьев и наблюдения картины распределения 
нагрузки за период их зацепления использова-
лись тензодатчики. Испытания проводилась на 
специально сконструированной установке 

(рис. 2) на разных периодах износа.  
Оценка изменения кинематической              

точности  зацепления,  с  одновременным  
замером силового взаимодействия зубьев,                 
осуществлялась без разборки редуктора 
(снималась только крышка смотрового окна 
сверху).  Установке  (рис. 2)  состоит  из            
редуктора  и  2-х  оптических  делительных 
головок:  ОДГ-10,  присоединенной  к  валу 
шестерни  и  ОДГ-60,  присоединённой  к    
валу  колеса.  Зацепление  нагружается       
моментами  Т1  и  Т2  –  через  рычаги  груза-
ми  G1  и  G2,  обеспечивающими  рабочие 
усилия  в  зацеплении.  Через  фиксированный 
угол  поворота  шестерни  фиксируется                
соответствующий  повороту  шестерни – угол 
поворота   колеса   и   соответствующее                
значение   усилия    в    зацеплении,   снятое   с                  
тензодатчиков  (рис. 2).  

Очевидно,  при   съёме  усилий  с  датчиков 
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нельзя исключить двухпарное зацепление. 
Поэтому для учета этого влияния, а также для 
экспериментального определения коэффици-
ента перекрытия, регистрировались одновре-
менно напряжения с трех смежных зубьев. 
При тарировке легко улавливаются характер-
ные точки пересопряжения. 

При  этом   для   каждого   фиксированного   
положения колес снимались слепки, фиксиру-
ющие взаимное положение контактирующих 
зубьев. фотографии слепков, увеличенные в 
20 раз, позволяли с помощью не сложных по-
строений зацепления пары зубьев, определить 
положение точки контакта. Последовательное 
построение положения точек контакта от 
начала зацепления до выхода зуба из зацепле-
ния дают нам, согласно теории, линию             
зацепления. 

Выбор масла для смазки зубчатых колес 
при проведении испытания основывался на 
определении требуемой вязкости смазки в 
зависимости от окружной скорости и прочно-
сти материала по общепринятым данным [10]. 
При проведении исследований для смазки зуб-
чатых колес использовалось масло редуктор-
ное минеральное Gazpromneft CLP-220. 

Зубчатые передачи сельскохозяйственных 
транспортных, дорожных и других машин 
работают в условиях абразивной среды, и аб-
разивный износ является превалирующим ви-
дом их разрушения. При этом, основной со-
ставной частью, определяющей абразивность 
среды [2, 3], является кремнезём SiO2.         
Поэтому опыты по абразивному изнашиванию 

нами велись на его пыли с размером зёрен в 
пределах 0,08 - 0,14 мм. 

Согласно литературным данным содержа-
ние частиц в смазке сельскохозяйственных и 
горных машин составляет не более 3-4% по 
массе [7], поэтому в экспериментах зубчатые 
колёса испытывались на смазке, содержащей 
4% абразивной пыли. Через каждые 12 часов 
работы смазка и абразивная составляющая 
заменялись. 

Подшипники редукторов установки были 
защищены от попадания в них смазки из кор-
пуса редуктора и смазывались консистентной 
смазкой. 

Задачей нашей работы являлась экспери-
ментальное и аналитическое исследование 
влияния величины износа зубьев цилиндриче-
ских прямозубых передач различного модуля 
на изменение параметров зацепления при за-
данных критериях износа. Такими критериями 
являлись удельное скольжение и кривизна 
профилей зубьев.  

Наиболее полно и наглядно данные пара-
метры характеризуются линией зацепления и 
функцией передаточного отношения. 

Важной характеристикой передачи являет-
ся также коэффициент перекрытия. Кроме 
того, он позволяет дополнительно экспери-
ментально контролировать правильность по-
строения линии зацепления [4]. Испытания 
проводились на колесах разных модулей, с 
коэффициентом смещения исходного контура 
и без смещения, различной твердости            
(табл. 1). 

Испытывались  передачи,  с  нагрузкой 
предельной   по   условию   контактной   проч-
ности,  в  установке  замкнутым  потоком 
мощности,  с  частотой  n1=24,3 с-1 . Материал 
шестерни  –  сталь  40Х,  колеса  –  сталь  45. 

Тарировка  датчиков  на  величину                 
напряжений    не    нужна,   т.к.    они    в    
статике    при    рабочей    нагрузке,   показы-
вают  только  характер  перераспределения                 
нагрузки. 

Все  эксперименты  повторялись  по  5  раз.  
Далее  проверка  производилась  проверка  по  
критериям  Кохрена,  Стьюдента  и  Фишера  
(при  критерии  вероятности 95%) 

Результаты   и   обсуждение.   На   рисун-
ке  3  приведены  данные,  полученные  в   
результате  проведения  экспериментов.               
Точки,  приведенные  на  графиках  –  средние 
значения  из  5  измерений  (без  указания   
доверительных  интервалов).  

Таблица 1 – Основные характеристики испытуемых колес 
Table 1 — Main characteristics of the test gears  

№ 
пары 

m 
(мм) 

z1 z2  x1  x2 
Твердость зубьев 

шестерни 
Твердость 

зубьев колеса 
Термообработка 

1 2 30 90 0 0 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 

2 2,5 24 72 0 0 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 

3 3 20 60 0 0 НВ 230 -40 НВ 200 - 210 нормализация 

4 4 15 45 0 0 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 

5 5 12 36 0 0 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 

6 5 12 36 +0,3 -0,3 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 

7 4 18 42 0 0 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 

8 4 18 42 0 0 HRC 45 HRC 38 объемная закалка 

9 6 18 22 0 0 HRC 45 HRC 38 объемная закалка 

10 6 18 22 0 0 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 

11 3 20 60 0 0 HRC 45 HRC 38 объемная закалка 

12 5 12 36 +0,3 -0,3 HRC 45 HRC 38 объемная закалка 

13 5 18 30 0 0 НВ 230 - 240 НВ 200 - 210 нормализация 
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Рис. 3 – Результаты статического испытания передач с m=5 мм при износе ΔS = 4%: а - кривые 

избыточных перемещений -показания с делительных головок , б - кривые нагружения соседних 

зубьев с рабочей нагрузкой с тензодатчиков 

Fig. 3 — Results of static testing of transmissions with m=5 mm at wear ΔS=4%: a — excess displace-

ment curves — readings from dividing heads; b — loading curves of adjacent 

teeth under working load from strain gauges 

Как видно графики избыточных перемеще-
ний (циклическая погрешность) носят гармо-
нический характер с периодом, равным            

периоду зубцовой частоты. Результаты заме-
ров для все испытуемых пар, на всех стадиях 
износа, приведены на рис. 4. 

Рис. 4 – Кривые изменения избыточных перемещений зубцовой частоты при абразивном    
изнашивании (№ пар из табл. 1) 

Fig. 4 — Curves of changes in excess displacements of the tooth frequency during abrasive 
wear (gear pairs No. from Table 1)  

Из осциллограмм силового взаимодействия 
зубьев видно, что при малой (менее 1%) вели-
чине износа значение коэффициента перекры-
тия совпадает с расчетным значением для неиз-
ношенных зубьев, за исключением появив-
шихся всплесков, характеризующих период 
входа зуба в зацепление. Из графиков нагрузки 
можно заключить, что в мало изношенном 

зацеплении, несмотря на кажущуюся возмож-
ность приработки, усилия передаётся практи-
чески одной парой зубьев (рис. 3, ΔS = 4%,      
б - φ1=45-56º).  При износе ΔS=8% эти же  ха-
рактеристики будут - φ1=54-56º; угол перекры-
тия - 2º. Анализ изменения коэффициентов 
перекрытия при износе для всех испытуемых 
пар на разных стадиях износа, по характеру 
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силового пересопряжения соседних зубьев 
показал, что для всех передач различного   
модуля и, соответственно, различного числа 
зубьев, с разным передаточным числом и с 
разной твёрдостью, коэффициент перекрытия 
при износе свыше 8-12% составляет                    
приблизительно 1,0. 

Рассмотрение графиков изменения функции 
передаточного отношения для всех испытуе-
мых пар (табл. 1) показало, что уже при не-
большом износе (2-3%) на линии зацепления 
заметно появление обратного контакта голов-
ки зуба шестерни с ножкой зуба колеса в кон-
це линии зацепления (рис. 5), т.е. дополни-
тельный участок контакта головки зуба      
шестерни и ножки зуба колеса приводит к  
увеличению износа. При этом изменяется в 
обратную сторону направление вектора скоро-
сти скольжения. 

Дальнейший  анализ  функции  передаточ-
ное  отношения  при  изнашивании  с  целью 
получения  её  зависимости  от  величины  
износа и модуля удобнее вести с использова-
нием крайних положений мгновенных полю-
сов на линии центров колёс (рис. 5). Расстоя-
ние от положения полюса P0, определяемого 
передаточным числом зубчатой пары, до край-
него положения мгновенного полюса при из-
носе выше  ΔS =25% при  максимально дости-
жимой величины износа (33%) составляет не 
более 0,9 модуля. Тогда для передач, выпол-
ненных без смещения исходного контура, пре-
дельное расстояние от центра шестерни до 
этой крайней точки, можно принять: 

 

                       rH=rw1 - 0,9m                    (5) 
 
 

      где     gm   –   модуль зацепления. 

Рис. 5 - Изменение линии зацепления при изнашивании 
 

                         (ΔS= 0; 3; 5; 8; 25; m = 5 мм;   д      ………………… 
 

a, b, 3, 2, 4 – точки начала зацепления; kb, kc, km, kn, c – точки конца зацепления;                   
n,d,m,c  - точки начала обратного контакта 

Fig. 5 — Changes in the line of action during wear 
 

(ΔS=0; 3; 5; 8; 25;  m=5 mm;                         
  

a, b, 3, 2, 4 — points of the start of engagement; kb, kc, km, kn, c — 
points of the end of engagement; n, d, m, c — points of the start of reverse contact 

Расстояние от Р0 до второго крайнего поло-
жения мгновенного полюса составляло не бо-
лее 0,65 модуля. Следовательно, для не корри-
гированной  передачи расстояние от этой точ-
ки до центра шестерни можно считать         
равным:  

                        rB=rw1+0,65m                      (6) 

Исходя из сказанного, определяем экстре-
мальные значения функции придаточного  
отношения, используя основную теорему   
зацепления [1]:  

 

                                                             Gg  g(7)                                   
       

                                                                                          .        (8) 

где: rw2=0,5mz2:   

 

                                          -   минимальные  и 
 

максимальные значения мгновенных радиусов 
центров вращение шестерни и колеса. 

Так как крайнее положение полюса являет-
ся функцией не только модуля, но и величины 
износа, то в зависимостях 4 и 5 вводим коэф-
фициент, учитывающий степень изношенно-
сти передачи kΔS. Учитывая, что kΔS скажется 
не на rw1, rw2, а на расстоянии крайних          
положений мгновенного полюса от P0, уравне-
ния 4 и 5 для разных величин износа предста-
вим в виде: 

   
     HHHH     H(9) 
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     (10) 
 

Как показывает анализ полученных зависи-
мостей, выражающих функцию передаточного 
отношения, значение степени изношенности 
передачи может быть выражено корреляцион-
ной зависимостью:    

 
                 HHHHH   (11) 

   
где ΔS - относительная величина износа, %. 

Из графиков (рис. 4) вино, что функция 
передаточного отношения изношенного зацеп-
ления является периодической. Кроме того, 
характер кривых, выражающих функцию пе-
редаточного отношения для разных модулей и 
величин износа, как видим - одинаков. Поэто-
му единичную функцию передаточного отно-
шения с размахом колебания равным двум, 
относительно среднего её значения a0, и пред-
ставим в виде соответствующего ряда Фурье: 

 

iI
12 = a0+∑n

n=1(an·cos n z1φ1+bn·sin n z1φ1)     (12) 
 

или в более удобном для использование виде: 
  

          iI
12 = a0+∑n

n=1bn·sin (n z1φ1+ᴪn)           (13) 
 

где a0 - постоянная ряда; an - косинусный 
коэффициент n-й гармоник; bn - синусный ко-
эффициент  n-й гармоники;  ᴪn - фазовый угол    
n-й гармоники; n – порядковый номер                
гармоники. 

Для анализа выбирался участок длиной в 
один период первой гармонической составля-
ющей, соответствующий периоду зубцовой 
частоты. Затем период зубцовой частоты де-
лился на 24 равных части, соответственно 
применяемому 24-ординатному методу гармо-
нического анализа. Производился гармониче-
ский анализ, с использованием стандартной 
программы расчета Matlab; при этом опреде-
лялись значения косинусных и синусных ко-
эффициентов. 

После нахождения косинусных и синусных 
коэффициентов определились значения ам-
плитуды и фазовых углов:  

                                             

                                                  GGG G     (14) 
    
            GG                                  GGG       (15) 
 

Поскольку постоянная составляющая a0 из 
выраженная (12) зависят от модуля и конкрет-
ной величины износа, то её необходимо          
умножить на амплитуду колебаний функции       
передаточного отношения при рассматривае-
мом модуле и величине износа. Тогда функ-
ция передаточного отношения, для рассматри-
ваемого модуля и данной величины износа, 
после преобразований может быть записана в 
виде:  

         
 
                                                                    (16) 
 

Разложение экспериментальной кривой 
функции передаточного отношения всех ис-
пытуемых пар показало, что можно ограни-
читься четырьмя гармониками, так как компо-
ненты четвёртой гармоники составляют всего 
0,5+I% от амплитуды первой гармоники. 

Имея зависимости и функции передаточно-
го отношения всех испытуемых пар, и опреде-
ленные с помощью слепков, профили зубьев, 
можно графически построить линию зацепле-
ния (рис. 5). При этом, принимая во внимание, 
что в изношенных передачах центроиды зуб-
чатых колёс будут некруглыми, положение 
мгновенных полюсов, с учётом переменности 
передаточного отношения, определялись из 
соотношения:  

                         GG                 (17) 
   
            (18) 
 
где iI

12 - гармоническая функция и опреде-
ляется из уравнения (10) 

Изменение функции передаточного отноше-
ния приводит к изменению не только кинема-
тических параметров передач, но и динамики 
зацепления [4]. Возрастание же динамической 
составляющей нагрузки с одновременным 
уменьшением толщины зуба уменьшает ре-
сурс работы передачи из условия изгибной 
прочности [4, 10]. 

Рассмотрение линий зацепления различных 
этапах износа (рис. 5) всех зубчатых пар пока-
зало, что по характеру они практически не 
отличаются друг от друга, изменяется только 
участок входа и выхода пары зубьев из зацеп-
ления. Последнее приводит к изменению усло-
вий контактирования пары зубьев. Амплитуда 
колебаний возрастает с увеличением модуля: 
при модуле 5 мм амплитуда на 30% больше, 
чем при 2 мм. 

Исходя    из    теории    зубчатых    зацепле-
ний [4, 6] изменение кривой линии зацепления 
и профилей контактирующих зубьев нераз-
рывно связано с изменением приведенного 
радиуса кривизны зубьев, скорости относи-
тельного скольжения, и направления вектора 
нормального усилия зацепления за весь      
период зацепления пары зубьев. Это парамет-
ры, которые определяют скорость изнашива-
ния  [1, 6],  контактную  и  изгибную         
прочность [5]. Знание изменение размаха      
колебаний при изнашивании, изгибной и      
контактной жёсткости зубьев позволяют на 
разных стадиях диагностики прогнозировать 
величину и изменение динамической состав-
ляющей нагрузки.  

Таким образом, в отличие от методики         
И. В. Крагельского, определив скорость          
изнашивания передачи с учётом изменения 
геометро-кинематических параметров и пре-
дельную величину износа из условия изгибной 
прочности, можно вычислить остаточный ре-
сурс работы передачи Тi в часах.   

 
                                                        Gggggg (19) 
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Анализ зависимости показывает, что ресурс 
находится в прямой зависимости от скорости 
скольжения, которая является, в том числе 
функцией величины износа, линии зацепления 
и функции передаточного отношения. Прове-
денные расчеты для передачи с модулем            
m=4, z1=18, HRC45 показали, что при расчете 
по методике, предложенной нами, в отличие 
от методики Крагельского при износах от         
8% до 32% совпадение ресурса от реального - 
экспериментального отличалось не более              
чем  на  14%.  Экспериментально  такая  вели-
чина износа достигнута за 64·10⁶ циклов,               
при расчетах по формуле (18) получили 
64,24·10⁶ циклов (по методике Крагельского - 
72·10⁶циклов). 

Результаты проведенных исследований да-
ют возможность прогнозировать ресурс рабо-
ты высоконагруженных передач, подвержен-
ных изнашиванию на любой стадии их диа-
гностирования при эксплуатации и при проек-
тировании. Это позволяет назначать межре-
монтные циклы, заказывать запасные колеса,  
сократив сроки ремонта.  

Выводы. 1. При абразивном изнашивании 
высоконагруженных передач вместе с измене-
нием формы профилей зубьев изменяется и 
закон относительного движения колёс. Функ-
ция передаточного отношения становится пе-
ременной, она носит  гармонический характер 

с периодом, равным зубцовой частоте.  Размах 
колебаний при изнашивании возрастает, осо-
бенно в начальный период изнашивания. По 
мере увеличения износа  рост размаха колеба-
ний замедляется и при износе свыше                 
15 - 20% размах колебаний практически стаби-
лизируется. Колебания  при  изнашивании  
могут достигать значительной величины          
(в  наших опытах при износе, порядка 18% и 
более, при малом числе зубьев шестерни z1=12 
и модулем зацепления m=5, со смещением  и  
без смещения исходного контура, отношение    
достигало 1,3).  

2. Линия зацепления при изнашивании ис-
кривляется. Начало и конец зацепления сдви-
гаются по ходу вращения зубчатых колёс. Ко-
эффициент перекрытия при этом по мере из-
носа уменьшается и  при износе свыше 18-
20% практически стабилизируется в пределах         
1,03-1,1. Уже при износе 2 - 3% в конце линии 
зацепления появляется участок обратного кон-
такта зубьев, который с увеличением износа 
расширяется, интенсивность роста участка 
обратного контакта по мере изнашивания 
уменьшается.  

3. Изменения линии зацепления при изна-
шивании при разных модулях, передаточных 
числах, твёрдости зубьев и наличия или отсут-
ствия смещения исходного контура имеют 
схожий характер.  
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