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Разработка научно-обоснованного метода и инструментальных средств вибрацион-
но-импульсного диагностирования и вибромониторинга зубчатых передач транс-
миссионных узлов сложных технических систем, позволяющих прогнозировать их 
остаточный ресурс в процессе эксплуатации, является актуальной задачей. Особое 
значение имеет диагностирование прямозубых зубчатых передач редукторов мотор-
колес большегрузных карьерных самосвалов, так как их внезапные отказы сопро-
вождаются большими экономическими потерями. Вследствие отклонения парамет-
ров зубчатого зацепления от номинальных значений имеет место ударное взаимо-
действие зубьев зубчатых передач. Ударные импульсы, возникающие при пересо-
пряжении зубьев, определяют динамическую нагруженность, вибрацию и шум 
зубчатых передач. Параметры ударного импульса — форма (закон изменения удар-
ной силы во времени), амплитуда и спектральные характеристики — связаны с де-
фектами зацепления и могут служить достоверными диагностическими признаками 
технического состояния зубчатой передачи. Решение задачи ударного взаимодей-
ствия зубьев построено на рассмотрении динамической модели зубчатых передач, 
учитывающей только крутильные колебания. При первоначальном контакте зубьев 
вдоль образующей ударное взаимодействие прямозубых колес рассмотрено как удар 
двух цилиндров с радиусами кривизны профилей зубьев шестерни и колеса на 
начальной фазе зацепления. При точечном контакте, вызванном бочкообразностью 
зубьев, определены радиусы главных кривизн боковых поверхностей соприкасаю-
щихся зубьев в начале линии зацепления и параметры площадки контакта. Связь 
между ударной силой и сближением соударяющихся зубьев найдена в соответствии 
с теорией контактных деформаций Герца. Получено нелинейное дифференциальное 
уравнение, устанавливающее зависимость между ударной силой и ускорением зубь-
ев в их относительном движении в процессе удара, позволяющее определять пара-
метры ударного импульса. Найденная экспериментальным путем линейная связь 
амплитуды ударного импульса (внутренней динамической нагрузки) и максималь-
ного виброускорения является основой для разработки методики расчета остаточ-
ного ресурса зубчатых приводных механизмов и корректной оценки их техническо-
го состояния при эксплуатации. Приведены результаты расчета параметров удар-
ных импульсов при линейном и точечном первоначальных контактах зубьев в 
прямозубых зубчатых передачах планетарных редукторов мотор-колес большегруз-
ных карьерных самосвалов. 
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Development of a scientifically substantiated method and tools for the vibration-pulse diag-
nostics and vibration monitoring the gear transmissions of a complex technical system unit 
is a relevant task making it possible to forecast the remaining resource in operation. Of par-
ticular importance is diagnostics of the spur gears in the motor-wheel gearboxes of the 
heavy-duty quarry dump trucks in operation, since their sudden failures are causing signifi-
cant economic losses. Due to deviation in the gearing parameters from the nominal values, 
the impact interaction of the gear teeth occurs. Shock impulses arise during the teeth recon-
jugation, and determine the gear dynamic loading, vibration and noise. The shock impulse 
parameters including the shape (law of the impact force alteration over time), amplitude 
and spectral characteristics, are closely related to the engagement defects, and could serve as 
the reliable diagnostic indicators of the gear technical condition. Solution to the problem of 
the teeth impact interaction is based on consideration of the gear dynamic model, taking in-
to account only the torsional vibrations. At the initial teeth contact along the generatrix, the 
spur gear wheels impact interaction is considered as an impact of two cylinders with the 
curvature radii of the gear tooth profiles and the wheel at the initial of engagement phase. In 
the case of a point contact caused by the teeth barrel-shaped nature, the main curvatures ra-
dii of the contacting teeth lateral surfaces at the beginning of the engagement line and the 
parameters of the contact area are determined. Relationship between the impact force and 
convergence of the colliding teeth is found in accordance with the Hertz theory of contact 
deformations. Nonlinear differential equation is obtained establishing a relationship be-
tween the impact force and the teeth acceleration in their relative motion during the impact 
and making it possible to determine the impact pulse parameters. The experimentally found 
linear relationship between the shock pulse amplitude (internal dynamic load) and the max-
imum vibration acceleration is the basis for developing a methodology for computing resid-
ual life of the gear drive mechanisms and correct assessment of their technical condition in 
operation. The paper presents results of computing the shock pulse parameters for the teeth 
linear and point initial contacts in the spur gears of the planetary gearboxes installed in the 
heavy-duty quarry dump truck motor-wheels. 
EDN: LPLSBZ, https://elibrary/lplsbz 
Keywords: spur gear, quarry dump truck, shock pulse, residual life, technical condition, di-
agnostics and vibration monitoring 

Анализ методов оценки технического состоя-
ния зубчатых приводных механизмов (таких 
как прогнозирование ресурса по массе частиц 
износа в масле, по потерям коэффициента по-
лезного действия (КПД), изменению рабочей 
температуры наиболее нагруженных узлов и 
др.) [1–5] показал, что наиболее перспективны-
ми являются методы безразборного контроля 
их динамических характеристик путем монито-
ринга вибрационных характеристик [6–8]. 
Наличие корреляционной связи между ампли-
тудами ударных импульсов и параметрами виб-
роускорений, регистрируемых вибродатчиком, 
может служить основой для оценки остаточно-
го ресурса зубчатых передач (ЗП). 

Расчет параметров ударного импульса (мак-
симальной ударной силы, времени удара и 

формы) основан на теории упругого удара Гер-
ца [9, 10]. 

Динамические процессы, вызывающие виб-
рации в ЗП, достаточно полно исследованы на 
различных моделях возбуждения колебаний 
(ударной, кромочной, кинематической, пара-
метрической, виброударной и др.) в работах 
М.Д. Генкина, В.К. Гринкевича, О.И. Косарева, 
В.Л. Дорофеева и других авторов [11–16]. Каж-
дая из упомянутых моделей в той или иной 
степени отражает различные стороны процесса 
возбуждения вибраций и может быть исполь-
зована при оценке технического состояния зуб-
чатых приводных механизмов. 

Удар зубчатых колес (ЗК) вызван мгновен-
ным сообщением зубом шестерни зубу колеса 
некоторой избыточной скорости удара 0 ,v  ко-
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торая зависит как от приведенной погрешности 
шага зацепления 
    0 0 ,t w   (1) 

так и от геометрических и скоростных парамет-
ров ЗП [6]: 

   0 2 2 .v a   (2) 

Здесь  0t  — превышение основного шага коле-
са над основным шагом шестерни; 0w  — cбли-
жение по нормали не ударяющейся пары зубьев 
в момент времени, соответствующий началу 
входа зуба в зацепление; 2  — угловая скорость 
колеса; 

       2 1 2 1 ,a   (3) 

где 2  — радиус кривизны профиля ведомого 
зуба в вершине; 1  — радиус кривизны профи-
ля ведущего зуба в теоретической точке начала 
зацепления. 

Результаты экспериментального исследова-
ния динамической нагруженности прямозубых 
ЗК приведены на рис. 1 [17]. Как видно из по-
лученных при тензометрировании осцилло-
грамм, на проявление ударного взаимодействия 
зубьев в зацеплении — картину пересопряже-
ния зубьев — существенно влияет рост нагруз-
ки в зубчатом зацеплении T и частоты враще-
ния ЗП n, приводящий к появлению ударных 
импульсов. 

Так, при частоте вращения n = 100 мин–1 и 
нагрузке T = 50 Нм картина пересопряжения 
зубьев содержит участки одно- и двухпарного 
сопряжения зубьев, что свойственно идеально-
му геометрическому характеру пересопряжения 
пары зубьев без учета их деформаций и дефек-
тов изготовления. Ударные процессы в зубча-
тых зацеплениях, вызванные ростом нагрузки и 
частоты вращения ЗП, существенно искажают 
эту идеальную картину.  

Применительно к проблемам вибродиагно-
стики приводных механизмов задача ударного 
взаимодействия цилиндрических ЗК рассмот-
рена в работе Б.В. Павлова [18]. Значение удар-
ного импульса в зубчатом зацеплении опреде-
лено на основе теоремы Карно в предположе-
нии ударного взаимодействия абсолютно 
твердых тел. Такой подход не учитывал осо-
бенности деформирования зубьев в зоне пло-
щадки контакта. Тем самым не была решена 
одна из основных задач вибродиагностики 
ЗП — определение формы ударного импульса, 
позволяющего найти спектральные характери-
стики ударного импульса. 

Установленная экспериментальным путем 
[19] линейная зависимость амплитуды ударного 
импульса (внутренней динамической нагрузки) 
Fmax от максимального виброускорения amax 
(рис. 2) положена в основу методики расчета 
остаточного ресурса ЗП [7, 20]. 

 
Рис. 1. Картина пересопряжения зубьев при различных значениях нагрузки в зубчатом зацеплении и частоты

вращения ЗП: 
а — T = 50 Нм, n = 100 мин–1; б — T = 50 Нм, n = 500 мин–1; 

в — T = 50 Нм, n = 1000 мин–1; г — T = 50 Нм, n = 1500 мин–1; 
д — T = 100 Нм, n = 100 мин–1; е — T = 100 Нм, n = 500 мин–1; 

ж — T = 100 Нм, n = 1000 мин–1; з — T = 100 Нм, n = 1500 мин–1 
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Цель работы — исследование ударного вза-
имодействия прямозубых ЗК как при первона-
чальном линейном контакте зубьев вдоль обра-
зующих, так и при точечном. 

Научная новизна работы заключается в раз-
витии методического подхода к расчету пара-
метров ударных импульсов применительно к 
прямозубым цилиндрическим ЗК с точечным 
первоначальным контактом зубьев, позволяю-
щему оценить эффективность применения 
продольной модификации профиля зуба (боч-
кообразность). 

 
Первоначальный контакт зубьев вдоль обра-
зующих. Общепризнанной является динамиче-
ская модель ЗП, в которой рассматривают по-
перечные и крутильные колебания ЗК [16]. 
Принимают, что динамическая модель учиты-
вает только крутильные колебания ЗК (обоб-
щенные координаты φ1 и φ2) относительно рав-
номерного вращения ЗК с постоянной угловой 
скоростью, вызванные погрешностями их изго-
товления и сборки. Предполагают, что внешние 
крутящие моменты — приложенный к ведущей 
шестерне движущий момент и действующий на 
колесо момент сопротивления — уравновеше-
ны моментами окружных сил, приложенных к 
ЗК в зоне сопряжения.  

В момент соударения зубьев вследствие 
упругости материалов в зоне контакта зубья 
некоторое время продолжают двигаться 
навстречу друг другу с постепенно уменьша-
ющейся до нуля скоростью. Поэтому на нерас-
четных участках контактирования зубьев в 
прямозубом зацеплении действуют периодиче-
ские импульсы. Таким образом, на начальной 
фазе зацепления в момент ударного взаимодей-
ствия зубьев прямозубых ЗК контакт зубьев 
рассматривают как контакт двух цилиндров, 

соприкасающихся вдоль образующих, с радиу-
сами кривизны профилей зубьев шестерни 1 и 
колеса 2. 

С математической точки зрения рассматри-
ваемая задача совпадает с задачей удара двух 
круговых цилиндров, оси которых параллельны 
и движутся с относительной скоростью v0, 
направленной по нормали к их осям. В момент 
времени t = 0 цилиндры радиусами 1 и 2 уда-
ряются вдоль образующей (рис. 3). 

Ударная сила F и ускорение зубьев 2 2
зd x dt  

в их относительном движении в процессе удара 
связаны дифференциальным уравнением [20] 

  


2
з

2
пр

.d x F
dt

  (4) 

Здесь зx  — сближение цилиндров вследствие 
местного сжатия в зоне контакта; пр  — приве-
денная масса ЗК, 

 
 

 
 

1 2
пр

1 2
,   (5) 

где 1  и 2  — массы шестерни и колеса, приве-
денные к радиусам основных окружностей 1br  и 

2br ,   2
1 1 1 ,bI r    2

2 2 2bI r  1(I  и 2I  — моменты 
инерции шестерни и колеса). 

Связь между контактной ударной силой F и 
сближением зx  двух цилиндров, изготовлен-
ных из одного материала, в соответствии с тео-
рией Герца при начальном касании тел по обра-
зующей, принята такой же, как и при статиче-
ском нагружении двух цилиндров [21] 

        
1 2

з 2

4ln 0,814 ,
w k

Fx
b b

  (6) 

где   — константа материала ЗК; wb  — ширина 
зубчатого венца; kb  — полуширина площадки 
контакта [21], 

   
  

1 2

1 2
2 .k

w

Fb
b

  (7) 

После подстановки выражения (7) в форму-
лу (6) и преобразований соотношение, связы-

 
Рис. 2. Зависимость амплитуды ударного  

импульса Fmax от максимального  
виброускорения amax 

 

 
Рис. 3. Схема удара двух цилиндров 
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вающее контактную ударную силу и сближение 
зубьев ЗК вследствие местного сжатия в зоне 
линейного контакта, приобретает вид 

 
 
  

   

0,814

з
1 2

ln .
w w

F е Fx
b b

 
В момент наибольшего сближения соприка-

сающихся зубьев относительная скорость зx  
равна нулю, а ударная сила достигает макси-
мального значения лmaxF  [6] и определяется из 
соотношения 

 
 

  
   

прлmax2 2
лmax 00,314

1 2
ln .w

w

bFF v
b e

 (8) 

Уравнение (8) относительно лmaxF  решают 
методом последовательных приближений. 
Каждое последующее приближение 1

лmax
iF  вы-

числяют через предыдущее лmax
iF  по рекуррент-

ной формуле 

 



 
 


  

пр

1
лmax 0

лmax
0,314

1 2

.
ln

w

i
i

w

b

F v
F

b e

  (9) 

Время упругого удара определяют по выра-
жению [22] 

          
0 пр 1 2 3

л 0 2 3
лmax

2 2 ,v S S ST S
F

  (10) 

где   — безразмерная величина, 

  
 



2
пр0

2
лmax

;wb v
F

  (11) 

0 1,571;S  1 1,089;S  2 0,031;S  3 0,003.S  
 

Диагностирование ЗП большегрузных карьер-
ных самосвалов БЕЛАЗ. В работе [23] на осно-
вании исследования причин простоев карьер-
ных самосвалов БЕЛАЗ-75131, проведенного на 
шести разрезах ОАО «УК Кузбассразрезуголь», 
отмечено, что наиболее частым по числу и суще-
ственным экономическим потерям от простоев 
техники является отказ редукторов мотор-колес 
(РМК). Основной причиной аварийного выхода 
РМК из строя служат высокие статические и ди-
намические нагрузки, обусловливающие интен-
сивный износ, выкрашивание и поломки ЗК и 
подшипников планетарных РМК. 

Кинематическая схема планетарного РМК 
самосвалов БЕЛАЗ приведена на рис. 4. Уста-
новленные в ступицах задних ведущих колес са-
мосвала РМК являются двухрядными планетар-

ными с прямозубыми ЗК. Причем первый ряд 
представляет собой планетарную передачу, оси 
сателлитов (с числом зубьев z2) которой по-
движные, второй ряд — простую передачу с не-
подвижными осями сателлитов с числом зубьев 
z5. Число сателлитов в каждом ряду nw = 3. 

Отличительной особенностью РМК является 
то, что в качестве ведомого звена выступают 
центральные ЗК (ЦЗК) с числом зубьев z3 и z6, 
жестко связанные между собой ободом коле-
са b. Поэтому угловые скорости обода b и ЦЗК 
равны между собой: 

     3 6 .b z z  

Угловые скорости водила h и ЦЗК с числом 
зубьев z4 также равны между собой:   4 .h  

Передаточное отношение РМК 

       
 

1 3 6 3 6

1 4 1 4

ω ,
ω

z

b

z z z zU
z z z z

 

Внезапные отказы РМК сопровождаются 
большими экономическими потерями. Это вы-
зывает необходимость разработки методов 
оценки технического состояния и остаточного 
ресурса крупногабаритных прямозубых ЗП 
планетарных РМК электромеханических 
трансмиссий большегрузных карьерных само-
свалов БЕЛАЗ в эксплуатации. 

Предлагаемый подход, рассматривающий 
первоначальный контакт зубьев вдоль образу-
ющих, нельзя применить к ЗК планетарных 
РМК с широким венцом  ( / , 7w mb   где m  — 
нормальный модуль) при работе ЗП с переко-
сами осей. В случае превышения максимально 
допустимого значения угла перекоса пятно 
контакта в зубчатом зацеплении выходит на 

 
Рис. 4. Кинематическая схема планетарного РМК 

самосвалов БЕЛАЗ 
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торцовую кромку зуба, которая передает его 
небольшим участком действующую в зацепле-
нии нагрузку. Это является одной из главных 
причин выхода из строя ЗП [24]. 

Для устранения кромочного контакта мож-
но использовать продольную модификацию 
профиля зуба (бочкообразность). 

 
Первоначальный контакт зубьев — точечный. 
При наличии бочкообразности зубьев контакт 
соударяющихся зубьев в начальный момент яв-
ляется точечным. В процессе деформирования 
зубьев площадка контакта представляет собой 
эллипс, большая a и малая b полуоси которого 
определяются выражениями [25] 

 


3
3 ;
2a

Fa n    


3
3 ,
2b

Fb n  

где an  и bn  — коэффициенты, входящие в со-
став выражений для полуосей эллиптической 
площадки контакта и наибольшего давления 
[25];   — сумма главных кривизн боковых по-
верхностей соприкасающихся зубьев в начале 
линии зацепления,     11 12 21 22 .k k k k  

Ударная сила и сближение соприкасающих-
ся зубьев при точечном контакте связаны соот-
ношением 

    3/2
з з .F x   (12) 

Здесь з  — коэффициент, зависящий от кри-
визны поверхностей зубьев в точке контакта и 
от свойств материала, 

      13/2
з 1,886 ,n   (13) 

где n  — коэффициент. 
Значения коэффициентов ,an  bn  и n  опре-

деляют по таблицам [25], используя параметр 

           
2 2

11 12 21 22
11 12 21 22

1 k k k k
k k k k

 

        1/2
11 12 21 222 cos2 ,k k k k  (14) 

где   — угол между плоскостями главных кри-
визн 11k  и 21k . 

Образующая боковой поверхности вершины 
бочкообразного зуба имеет форму дуги окруж-
ности (рис. 5). Радиус кривизны этой дуги (АВ) 

 


2

б ,
8

wbR   (15) 

где   — стрела сегмента, характеризующая 
бочкообразность. 

Чтобы найти главные кривизны боковых 
поверхностей соприкасающихся зубьев ЗК, в 
начале линии зацепления необходимо опреде-
лить радиусы кривизн боковых поверхностей  
в этой точке. Радиус кривизны ведомого зуба в 
начале зацепления (в вершине зуба) [26] 

   2
2 2

cos tg ,
2

t
а

mz   (16) 

где m — модуль зубьев; 2z  — число зубьев ко-
леса; t  — угол профиля;  2а  — угол профиля 
зуба в точке на окружности вершин ЗК. 

Радиус кривизны боковой поверхности 
бочкообразного зуба шестерни в начале зацеп-
ления 

      1 1 2 2sin .
2 t
m z z  

Радиус образующей боковой поверхности 
вершины зуба колеса 

 c .R  

Главные кривизны сопряженных профилей 
зубьев бочкообразной шестерни в начале линии 
зацепления 

 11
1

1 ;
ρ

k    12
б

1 .k
R

 

Главные кривизны сопряженных профилей 
зубьев колеса в начале линии зацепления 

 


21
2

1 ;k     22
с

1 0k
R

. 

Плоскости главных кривизн сопряженных 
поверхностей зубьев шестерни 11k  и колеса 21k  
совпадают, поэтому угол между плоскостями 

 
Рис. 5. Схема точечного контакта зубьев при 

наличии бочкообразности 
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кривизн 11k  и 12k   0 , а cos2 1 . Сумма 
главных кривизн боковых поверхностей со-
прикасающихся зубьев в начале линии зацеп-
ления 

        
 

11 12 21 22
1 2 б

1 1 1 .k k k k
R

 (17) 

Из выражения (12) следует, что сближение 
зубьев ЗК связано с ударной силой F следу-
ющим образом: 

     

2/3

з
з

.Fx   (18) 

Интегрирование уравнения (4) с учетом вы-
ражения (18) позволяет определить параметры 
ударного импульса. Интегрирование проведено 
в работе [9]. 

Максимальная ударная сила точечного кон-
такта 

     
 

3/5
2/5 2

т max пр 0
5 .
4

F v   (19) 

Время удара 

     

2/5
пр 1/5

т 0
52,9432 .
4
mT v   (20) 

 
Пример расчета параметров ударного им-
пульса эвольвентной прямозубой ЗП ЦЗК — 
сателлит второй ступени РМК карьерного са-
мосвала БЕЛАЗ. Для расчета использованы 
следующие исходные данные: числа зубьев ЦЗК 
z4 = 22 и сателлита z5 = 29; модуль m = 0,01 м; 
ширина венца ЦЗК bw4 = 0,164 м и сателлита 
bw5 = 0,143 м; бочкообразность зуба ЦЗК Δ = 
= 0,25·10–3м; массы ЦЗК μ4 = 53,8 кг и сателлита 
μ5 = 45 кг; коэффициенты смещения ЦЗК х4 = 
= 0,71 и сателлита х5 = 0,671; угол зацепления 
исходного контура    20; угол наклона  = 0; 
степень точности ЗП по ГОСТ 1643–81 — 8; 
окружная скорость ЦЗК (при скорости движе-
ния самосвала v = 15 км/ч) vt4 = 1,21 м/c; межо-
севое расстояние аw = 0,267 м; окружная сила в 
зацеплении ЦЗК — сателлит на делительном 
диаметре ЦЗК Ft4 = 105 639 Н; радиус колеса 
самосвала rк = 1,43 м; наиболее вероятностное 
превышение основного шага колеса над основ-
ным шагом шестерни t0 = 43 мкм; КПД РМК 
ηРМК = 0,93. 

Расчет скорости кромочного удара. Опреде-
ляем сближение по нормали не ударяющейся 
пары зубьев 

   4 5
0 3,9 10 м,tFw

c
 

где с  — жесткость сопряженной пары на изгиб, 
 4wс Gb ( G  — удельная срединная жесткость 

зубьев,  101,65·10 Па).G  
Из выражения 

 
  

    


4 5

4 5

2 tg
inv inv 0,0346w

x x
z z

 

находим угол зацепления   26,167 .w  
Диаметр основной окружности сателлита 

   5 5cos 0,2725 м.bd mz  

Диаметр вершин зуба зубьев сателлита 

     5 5 52 1 0,3234 м.ad mz m x  

Угол профиля зуба в точках по окружности 
вершин 

    5
5

5
arccos 32,58 .b

a
a

d
d

 

Используя формулу (16), определяем радиус 
кривизны зуба сателлита в начале зацепления 
(в вершине зуба) 

    2
2 5

cos tg 0,087 м.
2 a

mz  

Сумма радиусов кривизны шестерни и коле-
са равна длине линии зацепления ЗП: 
     1 2 sin 0,1177 м.w wa  

Радиус кривизны профиля шестерни в тео-
ретической точке начала зацепления 
     1 2sin 0,0307 м.w wa  

Согласно формуле (3),   0,3335 м.а  
Угловая скорость обода колеса самосвала 

    1
к

к
2,91 c .

3,6
v

r
 

Угловая скорость сателлита 

   к 6 1
5

5
8,33 с .z

z
 

Согласно формуле (1), погрешность шага за-
цепления    682 10 м.  

Используя выражение (2), получаем ско-
рость кромочного удара 
    0 5 2 0,062 м / c.v a  
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Расчет параметров ударного импульса при 
первоначальном контакте зубьев вдоль обра-
зующих. Для исследуемых ЗК масса шестерни 
   1 1/2 26,9 кг,  а масса колеса    2 2 /2  
 22,5 кг.  Подставляя значения 1  и 2  в фор-
мулу (5), получаем приведенную массу 
 пр 12,25 кг.  

Зная коэффициент Пуассона материала ЗК 
  0,3  и модуль упругости Е = 2,061011 Па, вы-
числяем константу материала 
         112 10,883 10 Па .2 1 Е  

После подстановки в выражение (8) значе-
ний соответствующих величин уравнение при-
нимает вид 

    2 10 9
лmax лmaxln(1,064 10 ) 2,75 10 .F F  

Решая это уравнение методом последова-
тельных приближений (9), получаем ударную 
силу лmaxF  = 14 329 Н. 

Согласно формуле (11), безразмерная вели-
чина 
  13,38.

 По формуле (10) рассчитываем время удара 
   4

л 1,709 10 c.T  

 
Расчет параметров ударного импульса при 
первоначальном точечном контакте зубьев. 
По формуле (15) определяем радиус кривизны 
дуги бочкообразного зуба ЦЗК (рис. 5) 

 б 13, 4 м.R  

Используя выражение (17), находим сумму 
главных кривизн боковых поверхностей сопри-
касающихся зубьев в начале линии зацепления  

   144,14 м .  

При  = 0 по формуле (14) получаем 

     


11 12 21 22 0,997.k k k k  

Для θ = 0,997 коэффициент   0,283n  [24]. 
По формуле (13) находим коэффициент 

   11
з

3/22,135 10 Н·м .  
Максимальная ударная сила при первона-

чальном точечном контакте зубьев, рассчитан-
ная по формуле (19), тmax 6218 Н.F  

Время удара, определенное по выраже-
нию (20),   4

т 4, 49 10 с.T  
Таким образом, применение профильной мо-

дификации профиля зуба (бочкообразности) 

центральной шестерни второй ступени РМК  
карьерного самосвала БЕЛАЗ приводит к 
уменьшению максимальной ударной силы в 
2,3 раза и возрастанию времени удара в 2,63 раза. 

Как показали расчеты [22], с достаточно 
большой степенью точности в первом прибли-
жении форму ударного импульса взаимодей-
ствующих ЗП можно описать полуволной сину-
соиды 

   л.т max л.т
л.т

sin , 0 ,F F t t T
T

 

где л.т maxF  — максимальная ударная сила при 
первоначальном линейном или точечном кон-
такте зубьев; л.тT  — время удара при первона-
чальном линейном или точечном контакте 
зубьев.  

Выводы 
1. Выполнен расчет ударного взаимодей-

ствия прямозубых ЗК как при первоначальном 
линейном контакте зубьев вдоль образующих, 
так и при точечном. Расчет проведен с целью 
определения формы ударного импульса, позво-
ляющей найти его спектральные характеристи-
ки, амплитуду и длительность. Рассмотрена ди-
намическая модель ЗП, получено нелинейное 
дифференциальное уравнение, устанавливаю-
щее на основе теории контактных деформаций 
Герца связь между ударной силой и сближени-
ем зубьев ЗК вследствие местного сжатия в зоне 
контакта. 

2. Научная новизна работы заключается в 
развитии методического подхода к расчету па-
раметров ударных импульсов применительно к 
прямозубым цилиндрическим ЗК с точечным 
первоначальным контактом зубьев, позволяю-
щему оценить эффективность применения 
продольной модификации профиля зуба (боч-
кообразность). 

3. Показано, что применение профильной 
модификации в крупногабаритных прямозубых 
ЗК планетарных РМК карьерных самосвалов 
БЕЛАЗ приводит к уменьшению максимальной 
ударной силы в зубчатом зацеплении более чем 
в 2 раза. 

4. Изложенная методика расчета параметров 
ударного импульса является ключевой проце-
дурой для установления предельных уровней 
вибраций РМК при оценке его остаточного ре-
сурса в эксплуатации методами вибродиагно-
стики.  
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