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Ключевым направлением развития космического и авиационного машиностроения 
является повышение функциональных и эксплуатационных характеристик механиче-
ских систем летательных аппаратов, важнейшими из которых являются приводные 
устройства, выполненные на базе зубчатых передач с жесткими и гибкими звеньями, 
с подвижными и неподвижными геометрическими осями вращения зубчатых колес и 
с различными модулями зацепления. Изменение номинального профиля зуба колеса 
в пределах поля допуска и погрешность межосевого расстояния совместно вызывают 
изменение коэффициента перекрытия, что в свою очередь приводит к изменению 
контактных и изгибных напряжений. Предложен метод оценки влияния погрешно-
стей изготовления мелкомодульных зубчатых передач приводов механических систем 
космических аппаратов на их качественные показатели и функционально-эксплуа-
тационные характеристики. 
Ключевые слова: мелкомодульные зубчатые передачи, профиль зуба, качественные 
показатели, погрешность изготовления, коэффициент перекрытия, угол зацепления 

A key area in the development of aerospace and aviation engineering is the improvement of 
functional and operational characteristics of aircraft mechanical systems, with priority given 
to actuators based on gears with rigid and flexible links, movable and stationary geometrical 
axes of rotation of the gears, and with various gearing modules. Variation in the nominal 
profile of the gear tooth in the range of the tolerance zone and the centre distance error 
jointly cause variation in the contact ratio, which in turn leads to variation in contact and 
flexural stresses.  A method is proposed for evaluating the influence of manufacturing faults 
in fine pitch gears of actuators of mechanical systems of space vehicles on the quality indica-
tors as well as functional and operational characteristics of the vehicles. 

——————— 
* Исследование выполнено при поддержке краевого государственного автономного учреждения «Красноярский кра-

евой фонд поддержки научной и научно-технической деятельности» в рамках реализации проекта «Разработка микро-
электромеханических приводов для систем раскрытия солнечных батарей космических аппаратов связи со сроком ак-
тивного существования более 15 лет». 
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Развитие современного космического и авиа-
ционного машиностроения во всем мире 
направлено на повышение функциональных и 
эксплуатационных характеристик узлов и агре-
гатов с одновременной минимизацией их мас-
сы и габаритных размеров. Одними из таких 
узлов летательных аппаратов (ЛА) служат при-
воды различного назначения, обеспечивающие 
функционирование элементов конструкции ЛА 
при выполнении служебного назначения в кос-
мосе или воздушном пространстве. 

Приводы устройств вертолетов и самолетов 
(такие как винт турбовинтового двигателя, вен-
тилятор турбореактивного двухконтурного 
двигателя, несущий или рулевой винт вертолета 
и т. д.) чаще всего являются силовыми. Они по-
строены на рядных и планетарных зубчатых 
передачах (ЗП) с модулем зацепления m = 
= 2…6 мм. Приводы механических систем кос-
мических аппаратов условно подразделяют на 
две группы: силовые тяжелонагруженные 
(в том числе приводы раскрытия антенн и сол-
нечных батарей, построенные на базе рядных и 
планетарных ЗП с модулем зацепления m = 
= 0,3…0,5 мм) и прецизионные, предназначен-
ные для систем поворота и наведения антенн, 
выполненные преимущественно на базе волно-
вых ЗП с модулем зацепления m = 0,2…0,3 мм. 

Повышение качественных характеристик 
приводов систем и устройств космических ап-
паратов и воздушных судов обеспечивается 
различными способами как при выполнении 
расчетных и проектно-конструкторско-техно-
логических работ, так и на этапах изготовления 
и испытаний. 

Для достижения современных требований к 
качественным показателям приводов ЛА на 
этапах расчета и расчетно-теоретического ана-
лиза следует учитывать особенности их эксплу-
атации, условия нагружения, изготовления и 
проектирования как мелкомодульных (m < 
< 1 мм), так и крупномодульных (m > 1 мм) ЗП. 
Методы расчета, изложенные в нормативно-
технической документации и стандартах, не 
учитывают многих указанных особенностей 
приводов ЛА. 

Одним из определяющих факторов (кото-
рый необходимо учитывать на этапе геометри-
ческого и прочностного расчетов), оказываю-
щих воздействие на работоспособность ЗП в 

составе приводов механических систем ЛА, яв-
ляется погрешность изготовления. Исследова-
ния показали, что от погрешностей изготовле-
ния зубчатых колес (ЗК) и корпусных деталей, 
влияющих на взаимное расположение ЗК и по-
грешность монтажа ЗК и валов, на которые 
опираются колеса, зависят качественные пока-
затели зацепления, контактная и изгибная 
прочность зубьев ЗК и ресурс передачи. 

Цель работы — определение влияния по-
грешностей изготовления ЗП на качественные 
показатели приводов ЛА на этапах выполнения 
расчетных, проектно-конструкторских и техно-
логических работ. 

 
Погрешность изготовления и геометрические 
параметры зацепления ЗП. Проектирование и 
изготовление ЗП обеспечиваются соответству-
ющими показателями их точности, назначае-
мыми конструктором всего привода [1–3]. Су-
ществующие стандарты на зубчатые передачи 
определяют нормы кинематической точности, 
плавности работы и контакта зубьев. Кинема-
тическая точность обеспечивается нормами, 
ограничивающими кинематические погрешно-
сти ЗП и ЗК. Плавность работы ЗП зависит от 
параметров, погрешности которых циклически 
проявляются за один оборот ЗК и составляют 
часть кинематической погрешности. К ним от-
носятся циклические погрешности ЗП fzkor и ЗК 
fzkr, местные кинематические погрешности ЗП 

iorf   и ЗК ,irf   погрешность профиля зуба ffr, от-
клонения шага (углового) ЗК fPtr и зацепления 
fPbr и колебание измерительного межосевого 
расстояния (МОР) на одном зубе .irf   

Качество контакта зубьев (шестерни и коле-
са) в ЗП определяется суммарным пятном кон-
такта [4–6]. При этом на полноту контакта вли-
яют следующие погрешности формы зубьев и 
взаимного расположения ЗК в ЗП: отклонение 
осевых шагов по нормали FPxnr, суммарная по-
грешность контактной линии Fkr, погрешность 
направления зуба Fr, отклонение от парал-
лельности осей fxr, перекос осей fyr и отклонение 
МОР far. 

Рассмотрим влияние погрешности изготов-
ления на качественные показатели зацепления 
на примере мелкомодульных ЗП силовых тяже-
лонагруженных приводов раскрытия солнеч-
ных батарей и антенн космических аппаратов 
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связи с модулем зацепления меньше единицы 
на качественные показатели зацепления. Кри-
териями работоспособности ЗП этих приводов 
являются нагрузочная способность и массога-
баритные параметры. Следовательно, погреш-
ностями, которые определяют эти показатели, 
будут нормы контакта зубьев и плавности рабо-
ты ЗП. 

Для анализа влияния погрешностей изго-
товления ЗП на нагрузочную способность, мас-
согабаритные показатели и качественные пока-
затели зацепления исследуем изменение по-
грешности профиля зуба ffr в пределах поля 
допуска ff, и отклонение МОР far в установлен-
ных предельных отклонениях ±fa. 

Одним из факторов, воздействующих на 
прочность и качественные показатели зацепле-
ния, является погрешность изготовления про-
филя зуба [7–10]. Под ней понимается расстоя-
ние по нормали между двумя ближайшими 
друг к другу номинальными торцовыми про-
филями зуба, между которыми размещен дей-
ствительный торцовый активный профиль зуба 
колеса или шестерни [2]. 

Относительное положение номинального 
торцового 1 и действительного торцового ак-
тивного 2 профилей зуба колеса показано на 
рис. 1. Рассмотрим случаи, когда действитель-
ный профиль полностью совпадает с одним из 
указанных номинальных профилей 1. Первый 
случай (рис. 1, б) — действительный профиль 
полностью совпадает с номинальным, макси-
мально удаленным от оси симметрии зуба. Вто-
рой случай (рис. 1, в) — действительный про-
филь полностью совпадает с номинальным, 

минимально удаленным от оси симметрии зуба. 
Третий случай (рис. 1, г) — действительный 
профиль расположен между номинальными 
торцовыми профилями (посредине). 

Участки эвольвент профилей для первого, 
второго и третьего случаев приведены на рис. 2. 

Характер и параметры зацепления опреде-
ляются совокупностью основных свойств 
эвольвенты: 

• нормаль к эвольвенте в любой точке явля-
ется касательной к основной окружности; 

• длина отрезка АС нормали к эвольвенте 
равна длине дуги АС0 основной окружности; 

• точка А основной окружности есть центр 
кривизны эвольвенты в точке С; 

• все эвольвенты одной и той же основной 
окружности эквидистантны (ВС = В0С0, CD = 
= C0D0). 

Допуск на погрешность профиля зуба пока-
зывает допустимое расстояние между номи-
нальными торцовыми профилями (см. рис. 1, а). 
Предположим, что СС0 (см. рис. 2) есть эволь-
вента. На ней лежит точка С, угол профиля в 
которой равен С и соответствует углу профи-
ля  (С = ). Если рассматривать точку D, ле-
жащую на прямой АС и одновременно принад-
лежащую эвольвенте DD0, видно, что все ее точ-
ки равноудалены от точек, принадлежащих 
эвольвенте СС0 на расстояние ff /2 (справа), т. е. 
точки эвольвенты DD0 занимают крайнее правое 
положение допуска ff. Следовательно, эвольвен-
та DD0 является эквидистантой эвольвенте СС0. 

Точка В, лежащая на прямой АС, одновре-
менно принадлежит эвольвенте ВВ0, все точки 
которой равноудалены от точек, принадлежа-
щих эвольвенте СС0 на расстояние ff /2 (слева). 

 
Рис. 1. Расположение действительного торцового  

активного профиля в пределах поля допуска ff : 
1 — номинальные торцовые профили зуба колеса;  
2 — действительный торцовый активный профиль  
зуба колеса; 3 — границы активного профиля зуба;  

4 — основная окружность 

 
Рис. 2. Расположение эвольвент окружностей  

в пределах поля допуска ff 
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Таким образом, точки эвольвенты ВВ0 занимают 
крайнее левое положение допуска ff. Соответ-
ственно, эвольвента ВВ0 служит эквидистантой 
эвольвенте СС0. Предполагается, что действи-
тельный профиль совпадает с номинальным 
(проектным). Задачей данного анализа является 
определение верхнего и нижнего отклонений 
угла профиля  при смещении действительного 
профиля вправо и влево (+ или –) в пределах 
допуска ff. 

Уравнения точек контакта C, B и D эволь-
вент СС0, BB0 и DD0 известны, они имеют сле-
дующий вид: 
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где ,Cr  Br  и Dr  — радиус-векторы соответ-
ственно точек C, B и D, лежащих на эвольвентах 
CC0, BB0 и DD0; bd  — диаметр основной окруж-
ности  ,C  B  и D  — углы профиля соответ-
ственно в точках C, B и D, лежащих на эволь-
вентах CC0, BB0 и DD0. 

Определим радиусы кривизны эвольвент 
CC0, BB0 и DD0 в точках C, B и D, лежащих на 
соответствующих эвольвентах: 

    tg ;
2
b

C C
d  

    tg ;
2
b

B B
d   (1) 

    tg .
2
b

D D
d   (2) 

Следовательно, угол профиля в точке C, ле-
жащей на эвольвенте CC0,   .C  Тогда 
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Используя уравнения (1) и (2), получим за-
висимости, определяющие углы профиля в точ-
ках B и D, лежащих соответственно на эволь-
вентах BB0 и DD0: 
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С учетом того, что   ,C  получим 
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Следовательно, при расположении действи-
тельного профиля в пределах поля допуска ff 
угол профиля  будет иметь следующие пре-
дельные отклонения: 

  
  

  /
/

arctg tg
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f b

f d
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Из анализа формул (3) и (4) следует, что при 
перемещении эвольвенты в пределах допуска ff 
происходит изменение радиуса кривизны 
эвольвенты ρ (см. рис. 2). Это вызывает изме-
нение формы зуба и влияет как на качествен-
ные показатели зацепления, так и на прочност-
ные характеристики ЗП. 

Угол зацепления ЗП tw  в пределах поля 
допуска будет изменяться в зависимости от по-
ложения действительного профиля зуба, опре-
деляемого допусками ff и far: 
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где mintw  и maxtw  — минимальное и макси-
мальное значение угла зацепления; 1z  и 2z  — 
число зубьев шестерни и колеса; t  — угол 
профиля. 

Изменяя величины допусков, можно уста-
новить, при каких значениях задаваемые рас-
четные параметры будут соответствовать тре-
буемым проектным, применив зависимости, 
приведенные в ГОСТ 16532–83 [3]. 

После изготовления ЗК (шестерни и колеса) 
передачи привода можно определить все ре-
альные геометрические параметры ЗК и ука-
занные погрешности изготовления, используя 
контрольно-измерительную аппаратуру. На 
основе представленных зависимостей и с уче-
том ГОСТ 21354–87 [11] и ГОСТ 16532–83 
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можно оценить полученные ожидаемые экс-
плуатационные параметры ЗК, отдельных пере-
дач и привода в целом. 

Значения допусков ff и far оказывают влия-
ние не только на колебания угла профиля и уг-
ла зацепления (формулы (7), (8)), но и на каче-
ственные показатели зацепления. 
Погрешность изготовления ЗК передачи и 
коэффициент перекрытия. Коэффициент тор-
цового перекрытия ЗП (в редукторах приводов 
раскрытия применяют чаще всего прямозубые 
ЗП) существенно зависит от указанных по-
грешностей изготовления при их изменении в 
пределах полей допусков. 

Согласно ГОСТ 16532–83 [3], коэффициент 
торцового перекрытия определяется по фор-
муле 

  
     

 


1 1 2 2 1 2tg tg ( )tg
,

2
a a twz z z z

 

где 1a  и 2a  — угол профиля зуба в точке на 
окружности вершин шестерни и колеса. 

На коэффициент торцового перекрытия 
влияет как угол профиля , так и угол зацепле-
ния tw, которые изменяются от максимума к 
минимуму в зависимости от погрешности изго-
товления. Предельные значения этих парамет-
ров определяются по формулам (5)–(8). Чем 
меньше угол профиля  (формула (5)) и чем 
больше угол зацепления tw (выражение (8)), 
тем выше коэффициент перекрытия. 

Исследуем влияние изменения углов профи-
ля  и зацепления tw на коэффициент пере-
крытия для силовой ЗП привода раскрытия 
солнечных батарей космического аппарата свя-
зи, имеющей следующие параметры: вид со-
пряжения — Е; класс отклонений МОР — V; 
степень точности по нормам плавности — 6; 
m = 0,5; z1 = 17; z2 = 51. При изменении угла  
зацепления tw от минимального значения к 
максимальному и уменьшении угла профиля  

от максимума к минимуму коэффициент тор-
цового перекрытия колеблется в пределах 
1,535 ≤  ≤ 1,755. 

В данном случае коэффициент торцового пе-
рекрытия изменился от минимума к максимуму 
примерно на 0,22. Уменьшение его указанного 
значения приводит не только к снижению плав-
ности работы ЗП [4, 5, 9, 10, 12–14], но и к увели-
чению контактных и изгибных напряжений, ко-
торое в несколько раз превышает коэффициент 
запаса прочности, принимаемый для ЗП приво-
дов раскрытия антенн и солнечных батарей кос-
мических аппаратов связи. 

На рис. 3 приведена зависимость торцового 
коэффициента перекрытия от угла зацепления 
для конкретной тяжелонагруженной ЗП (МОР 
aw = 11,5 мм) редуктора привода раскрытия. При 
колебаниях МОР от номинального значения 
aw ном до aw + fa происходит возрастание угла за-
цепления от минимального значения до макси-
мального, определяемых по формулам (7) и (8). 

Согласно ГОСТ 9178–81, предельное откло-
нение на стадии проектно-конструкторских 
работ назначается в зависимости от вида со-
пряжения и класса отклонений МОР (см. таб-
лицу), принимаемых от fa = ±8 мкм (сопряже-
ние — H, класс отклонений МОР — II) до 
fa = ±45 мкм (сопряжение — D, класс отклоне-
ний МОР — VI) при aw до 12 мм. 

На рис. 3 для конкретных видов сопряже-
ний, классов отклонений МОР и предельных 
отклонений МОР до 12 мм (см. таблицу) пока-
заны точки, которым соответствуют получен-
ные значения коэффициента торцового пере-
крытия  и угла зацепления tw. 

 
Рис. 3. Зависимость торцового коэффициента  

перекрытия от угла зацепления при различных  
отклонениях МОР: 

1 — aw = aw ном; 2 — fa = +8 мкм; 3 — fa = +11 мкм;  
4 — fa = +18 мкм; 5 — fa = +30 мкм 

 

Предельные отклонения МОР 

Вид  
сопряжения 

Класс  
отклонений 

МОР 

МОР, 
мм 

Предельное 
отклонение 
МОР, мкм 

H II 

До 12 

±8 

G III ±11 

F IV ±18 

E V ±30 

D VI ±45 
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Следует отметить, что сопряжение D и 
VI класс отклонений МОР при проектировании 
ЗП приводов раскрытия антенн и солнечных 
батарей космических аппаратов не рассматри-
вались. 

Как видно на рис. 3, при номинальном зна-
чении МОР и угле зацепления tw = 20° коэф-
фициент перекрытия имеет максимальное зна-
чение  = 1,737. Если при изготовлении приво-
да МОР увеличится на максимальное значение 
погрешности (например, на fa), но она все же 
останется в пределах допуска, то угол зацепле-
ния tw возрастет, а коэффициент перекры-
тия  снизится. При fa ≤ 30 мкм угол зацепле-
ния tw ≤ 20,93°, а  ≥ 1,538. 

Анализ рис. 3 и представленных крайних 
значений tw и  для каждой степени точ-
ности в сочетании с видом сопряжения пока-
зывает, что при сопряжении E и классе от-
клонений межосевого расстояния V коэффи-
циент перекрытия колеблется в пределах 
1,538 ≤  ≤ 1,737. Полученное значение изме-
нения коэффициента перекрытия также при-
водит к увеличению контактных и изгибных 
напряжений, которое в несколько раз превы-

шает коэффициент запаса прочности, что не-
допустимо при проектировании ЗП приводов 
раскрытия антенн и солнечных батарей кос-
мических аппаратов связи. 

Выводы 
1. Проведенные исследования доказывают, 

что погрешности изготовления ЗК приводов, а 
также корпусных деталей в пределах техноло-
гических допусков оказывают существенное 
влияние на качественные показатели и функ-
ционально-эксплуатационные характеристики 
как отдельных ЗП, так и всего привода системы 
или устройства ЛА в целом. 

2. На этапе расчетно-теоретического анализа 
и выполнения для ЛА проектно-конструк-
торско-технологических работ при разработке 
ЗП необходимо обоснованно назначать допуски 
и учитывать их в каждом конкретном случае 
для достижения требуемых функционально-
эксплуатационных характеристик приводов с 
максимальной нагрузочной способностью, 
имеющих минимальные габаритные размеры и 
массу механических систем. 
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