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Аналіз впливу парності зачеплення на максимальний контактний тиск і 

ресурс черв’ячної передачі з евольвентним черв’яком 

Згідно з розробленим методом досліджено вплив дво- та трипарного 
зачеплення на максимальний контактний тиск і ресурс черв’ячної передачі з 

евольвентним черв’яком. Досліджено закономірності їх зміни на вході і на 

виході зубів черв’ячного колеса із зачеплення.  

До достатньо поширених черв’ячних передач відносяться передачі з 

евольвентним черв’яком. Нижче із застосуванням відомого розрахункового 

методу дослідження кінетики зношування черв’ячних передач [1, 2] проведено 

порівняльну оцінку максимального контактного тиску і ресурсу черв’ячної 

передачі з евольвентним черв’яком при дво- та трипарному зачепленні зубів 

черв’ячного колеса з витками черв’яка. Відомі у літературі методи [3-7] не 

дозволяють провести такого виду дослідження при граничному терті ковзання, 

яке має місце у таких передачах.  

Нижче наведено основні положення методу, який базується на 

узагальненій методології дослідження кінетики зношування при терті ковзання [1, 

2] та методі прогнозування довговічності циліндричних зубчастих передач [2]. 

Максимальний контактний тиск рjmax у j-их точках зачеплення та 

ширина 2bj площадки контакту розраховуються за формулами Герца 

Контактний тиск рjmax та ширина 2bj площадки контакту 
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де N' – сила у зачепленні,    2 2
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Пуасона та модуль Юнга матеріалів черв’ячної передачі, ρj – зведений радіус 

кривизни у j-ій точці зачеплення, j – точка зачеплення спряжених профілів, b – 

ширина черв’ячного колеса, w – кількість пар зачеплень витків черв’яка з 

зубами колеса. 

Зусилля N' у зачепленні визначається відомим чином 
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де T – крутний момент на валу черв’яка, ρ' – кут тертя, T = 9550·103N/n1 (Нмм), 

ρ' = arctg(f/cosα), N – передавана потужність, d1 – ділильний діаметр черв’яка, 

f – коефіцієнт тертя ковзання, γ – кут підйому гвинтової лінії витків черв’яка, 

n1 – кількість обертів черв’яка, α = 20° – кут зачеплення. 

Для евольвентного черв’яка зведений радіус кривизни ρj у j-ій точці 

зачеплення встановлюється за формулами [8 - 11] 
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Відповідно радіуси кривини профілів евольвентних витків черв’яка 1 та 

зубів черв’ячного колеса 2 
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Змінна x має діапазон зміни в межах висоти витка черв’яка xA<x<xB, де 

xA =rf1+0,2m, xB = ra1. Відповідно на цьому діапазоні зміни x вибираються точки j. 

Геометричні параметри черв’ячної передачі обчислюються за 

співвідношеннями 
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де rf1 – радіус кола впадин черв’яка, hf1 – висота основи витка черв’яка, m – 

осьовий модуль зачеплення, mn = cosγ – нормальний модуль зачеплення, z1 – 

кількість заходів черв’яка, q – коефіцієнт діаметра черв’яка, ra1 – радіус кола 

виступів витків черв’яка, ha1 – висота головки витка черв’яка, d2 – ділильний 

діаметр черв’ячного колеса, z2 – кількість зубів черв’ячного колеса, u – 

передавальне відношення передачі, epA – відстань j-ої точки контакту від 

полюса зачеплення.  

Інші параметри знаходяться за такими виразами: 
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де αc – торцевий кут зачеплення, αn = α – кут зачеплення, αcj – торцевий кут 

зачеплення для j-ої точки, γb – кут нахилу лінії зуба на ділильному циліндрі, ε 

– кутова координата для кожного кроку (град).

Довговічність t* роботи передачі визначається наступним чином: 

 2 2 jt h / h  (5) 
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де 2 2 260j jh n h , 2 1n n / u , n1, n2 – відповідно, кількість обертів черв’яка та 

черв’ячного колеса за хвилину, h2* – допустиме зношування зубів черв’ячного 

колеса.  

Функція лінійного зношування зубів черв’ячного має вигляд [2, 8 - 11]. 
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де vsj – швидкість ковзання у j-ій точці зачеплення, 2j j sjt b / v   – час 

трибоконтакту спряжених профілів у j-их точках на шляху тертя 2bj, pj – 

максимальні контактні тиски за Герцом, C, m – характеристики зносостійкості 

матеріалу зубів черв’ячного колеса у парі із стальним черв’яком при 

граничному терті, τs2 ≈ 0,35σb2– границя міцності на зріз матеріалу зубів 

черв’ячного колеса, σb2 – його границя міцності при розтягу. 

Швидкість ковзання 

2 2
sj j jv ( v ) ( v )   ,  (7) 

де v'j – швидкість ковзання, що виникає при обертанні черв’яка, v''j – 

швидкість ковзання точки контакту, що належить одночасно черв’ячному 

колесу та витку черв’яка. 

Відповідно 

1
j

A

x

cos


 


  (8) 

де 1 2Atg mz / x  , 1 1 30n /   – кутова швидкість черв’яка, n1 – число 

обертів вала-черв’яка.  

2j pAje   , 2 1 / u    (9) 

Приклад. Дані для обчислень: N = 3,5 кВт, n1 =1410 об/хв, m = 6 мм,  

z1 = 2, u = 25,5, b = 36 мм, f = 0,05, q = 8; черв’як – сталь 45 гартування (HRC 

50), для якої Е1 = 2,1·105 МПа, μ1 = 0,3; вінець черв’ячного колеса – бронза 

ОЦС 6-6-3, для якої Е2 = 1,1·105 МПа, μ2 = 0,34; С2 = 7,6·106, m2 = 0,88; τs2 = 75 

МПа; h2* = 0,5 мм; досліджується дво- і трипарне зачеплення.  

Результати рішення подано на рис. 1, 2. Зокрема на рис. 1 подано 

максимальні контактні тиски, які виникають на виході із зачеплення.  

При трипарному зачепленні рmax буде на 22,4% меншим, ніж при 

двопарному. На виході із зачеплення рmax є суттєво нижчими і складають 142 МПа 

(двопарне зачеплення) та 115,9 МПа (трипарне зачеплення). Тобто є на 79,6% 

нижчими від тих, що виникають на вході зубів колеса у зачеплення. 

На рис. 2 подано розрахунковий ресурс передачі, який є найнижчим 

для точки входу зуба у зачеплення.  

Ресурс передачі з трипарним зачепленням є на 47,5% більшим, як при 

двопарному. 
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Рис. 1. Максимальні контактні 

тиски у передачі 

Рис. 2. Ресурси передач  

Висновки. Отримані результати свідчать, що при конструюванні 

черв’ячних передач слід їх геометричні параметри вибирати таким чином, щоб 

реалізувалось трипарне зачеплення саме на виході з зачеплення зубів колеса з 

витками черв’яка. Щодо ресурсу передачі в точках зачеплення на вході зубів у 

зачеплення і на виході з нього, то він є близьким. 
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