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Введение. При выполнении комплексных тео�
ретических и экспериментальных исследований в
Объединенном институте машиностроения НАН
Беларуси разработан ряд методик, позволяющих при
их совместном использовании осуществлять прогно�
зирование остаточного ресурса трансмиссионных си�
стем мобильных машин в условиях эксплуатации на
основе данных, получаемых в результате вибромони�
торинга их технического состояния.

Решение поставленной задачи построено на
том, что в зубчатых передачах общемашинострои�
тельного применения в начальной фазе зацепления
зубьев вследствие их деформирования, погрешно�
стей изготовления и сборки зубчатых колес возни�
кают ударные импульсы, генерирующие вибраци�
онные процессы в механизмах. По мере развития
повреждений в зубьях изменяются амплитуда и
энергия ударного импульса, определяемая его фор�
мой, приводящие, в свою очередь, к изменению
вибрационных характеристик зубчатых передач.

Определение амплитуды ударного импульса в
зубчатом сопряжении. Исследования динамичес�
кой модели показали [1, 2], что в случае возник�
новения ударных импульсов в зацеплении зубча�

тых колес форма изменения ударного импульса во
времени t в первом приближении выражается по�
луволной косинусоиды, спектр колебаний пери�
одически действующего ударного импульса явля�
ется дискретным и представляет собой набор
гармонических колебаний с амплитудами F

к
 [3].

При рассмотрении вопроса о взаимосвязи пара�
метров ударного импульса в зубчатом зацеплении
прямозубых цилиндрических зубчатых колес с их
вибрационными характеристиками было исполь�
зовано такое понятие технической диагностики,
как акустический канал [4]. Тем самым методи�
чески решается задача установления связи между
параметрами ударного импульса в зубчатом зацеп�
лении и вибрационного сигнала, воспринимаемо�
го вибродатчиком. По амплитудным значениям
ускорений корпуса редуктора можно определить
амплитуды ударного импульса в сопряженной
паре зубьев
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где T
z
 — период зубцовой частоты; S

b
 — площадь по�

верхности сферической полости r
0
, принимаемая

равной площади контакта сопрягаемых зубьев; ρ —
плотность материала редукторного механизма; γ —
коэффициент, учитывающий удлинение распрос�
транения волн из�за наличия пустот и стыков в ме�
ханизме; r – координаты точек редуктора;
β

у
 — зависящий от упругих свойств валов и под�

шипников коэффициент снижения амплитуды
ударного импульса; Т = π/ω

з
 — приближенное зна�

чение времени действия ударного импульса; ω
з
 —

собственная частота линеаризованной динамичес�
кой модели ударного взаимодействия зубчатых ко�
лес; ω

к
 — гармоники спектральных составляющих,

кратные основной частоте; с — скорость распрост�
ранения сферической волны в упругой среде; a

скз
 —

измеренная величина среднеквадратического зна�
чения виброускорения.

Расчет значений контактного напряжения в по<
люсе зацепления прямозубой зубчатой пары произ�
водится по ГОСТ 21354�87 [5]. Расчетное контакт�
ное напряжение σ

H

где d
1
 — делительный диаметр шестерни; Р

ст
 — ста�

тическая окружная сила на делительном диамет�
ре; b — ширина зубчатого венца; u — передаточ�
ное число зубчатой передачи; К

А
 — коэффициент,

учитывающий внешнюю динамическую нагрузку;
K

HV
 — коэффициент, учитывающий динамическую

нагрузку, возникающую в зубчатом зацеплении,
K

Hβ — коэффициент, учитывающий неравномер�
ность распределения нагрузки по длине контакт�
ных линий, K

Hα — коэффициент учитывающий
распределение нагрузки между зубьями; Z

E
 — ко�

эффициент, учитывающий механические свойства
материалов сопряженных зубчатых колес; Z

H
 —

коэффициент, учитывающий форму сопряженных
поверхностей зубьев в полюсе зацепления; Zε —
коэффициент, учитывающий суммарную длину
контактных линий.

Особенностью предлагаемого подхода является
использование фактических значений коэффици�
ентов, учитывающих суммарную длину контактных
линий (Zε) и динамическую нагрузку, возникающую
в зубчатом зацеплении (K

HV
).

Коэффициент Zε, учитывающий суммарную длину
контактных линий. Для прямозубых передач коэф�
фициент в значительной степени определяется фак�
тическим коэффициентом перекрытия зубчатой пе�
редачи, который может существенно отличаться от
теоретически рассчитанного

Предлагаемый инженерный метод расчета учи�
тывает погрешности изготовления зубчатых колес,
а также деформации зубьев под нагрузкой [6].

Сущность метода оценки фактического коэф�
фициента перекрытия зубчатой передачи заключа�
ется в том, что для его определения строится но�
мограмма в зависимости от значения нагрузки в
зацеплении. График зависимости состоит из двух уча�
стков. Первый из них соответствует значениям на�
грузки в зацеплении, при которых разность основ�
ных шагов превышает деформацию зубьев (∆

0
 > δ

с
).

Коэффициент перекрытия в этом случае увеличи�
вается от значения 1,1 (при отсутствии нагрузки) до
своего теоретического значения при нагрузке, обес�
печивающей равенство ∆

0
 = δ

с
. Второй участок (го�

ризонтальный) соответствует интервалу ∆
0
 < δ

с
, когда

контакт предыдущей пары зубьев на линии зацеп�
ления не нарушается и коэффициент перекрытия
для такой пары принимается равным теоретическо�
му значению .

Наклонный участок является отрезком прямой
линии, причем точка ее пересечения с горизонталь�
ным участком соответствует значению Р

st
, при ко�

тором обеспечивается равенство ∆
0
 = δ

с

Рst = ∆0c′bw,
где ∆

0
 = 1,2∆p

b
 — наибольшая вероятностная разность

между наибольшим основным шагом одного зубчато�
го колеса и наименьшим другого; ∆p

b
 — наибольшая

погрешность основного шага по таблицам допусков в
зависимости от степени точности (либо по результа�
там контроля зубчатых колес при изготовлении); с′ —
удельная нормальная жесткость пары зубьев; b

w
 — ра�

бочая ширина венца зубчатого колеса.
Аналитическая и экспериментальная оценка ко�

эффициента перекрытия в зависимости от величи�
ны окружной силы P

n
, действующей в зубчатом за�

цеплении, были проведены для экспериментальной
зубчатой пары с параметрами: модуль m = 3 мм, b

w
 =

= 10 мм, числа зубьев шестерни и колеса z
1
 = z

2
 = 40,

степень точности (по разности шагов зацепле�
ния) — 7, разность значений шага зацепления
зубчатой пары ∆

0
 = 17 мкм, теоретический коэффи�

Рисунок 1 — Зависимость коэффициента перекрытия
от передаваемой нагрузки:   — расчет по ГОСТ;

– – –  — аналитический расчет по [7];
– . . — эксперимент;   — предлагаемый метод
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циент перекрытия  = 1,72 (рисунок 1). Для значе�
ний Р

n
 из области имеющихся экспериментальных

данных погрешность определения  по номограм�
ме не превышает 12 % (при расчете по ГОСТ погреш�
ность доходит до 45 %) по отношению к экспери�
ментальным данным.

Коэффициент K
Hv

, учитывающий динамическую
нагрузку, возникающую в зубчатом зацеплении, вы�
числяется по формуле

При этом динамическая составляющая нагрузки
U находится по измеряемым амплитудам виброим�
пульсов F

max
 [8].

Определение остаточного ресурса по результатам
вибромониторинга. Следующим шагом была разработ�
ка методики прогнозирования остаточного ресурса
ответственных элементов приводных механизмов
гибридных машин в эксплуатационных условиях, ба�
зирующейся на мониторинге действительных нагру�
зок в зацеплении зубчатых передач [1].

Амплитуда ударного импульса в сопряженной
паре зубьев определяется экспериментально по ре�
зультатам вибромониторинга; затем формируется
дискретный спектр колебаний периодически дей�
ствующего ударного импульса (т. е. набор гармо�
нических колебаний, определяющих нагрузку в за�
цеплении); далее рассчитываются действительная
окружная сила с учетом реальной динамической
нагрузки и контактные напряжения σ

Hi
, величина

расходования ресурса ∆Q
H
 и остаточный ресурс S

ост
.

Расход ресурса зубчатой пары на каждом ин�
тервале наработки мобильной машины рассчиты�
вается по формуле

где q
H
 = 6 — показатель степени кривой усталости при

расчете зубьев на контактную выносливость; i —
интервалы наработки зубчатого колеса; N

i
 — чис�

ло циклов нагружения зубчатого колеса.
Остаточная наработка в числах циклов нагру�

жения зубьев при движении мобильной машины
составит для i�го интервала , или в

пересчете в километры пробега (на примере цент�
ральной шестерни второй ступени редуктора мо�
тор�колеса самосвала БелАЗ)

где R
остi

 — остаточный ресурс на i�м интервале;
 — мера несущей способности зубча�

того колеса по контактной выносливости; σ
H lim

 —
предел контактной выносливости; N

H0
 — число

циклов напряжений, соответствующее перегибу
кривой усталости при расчете на контактную вы�
носливость; z

ц
 — число зубьев центрального коле�

са, z
к
 — число зубьев коронного колеса, n

w
 — число

сателлитов, r
к
 — радиус колеса самосвала.

Вибромониторинг технического состояния плане<
тарного редуктора мотор<колеса карьерного самосва<
ла БелАЗ в условиях эксплуатации. Апробация ме�
тодики оценки остаточного ресурса проводилась
для зубчатой пары: центральное колесо — сател�
лит второй ступени самосвала БелАЗ грузоподъем�
ностью 130 т [9].

Так как между амплитудой ударного импульса и
пиковым значением виброускорений существует ли�
нейная зависимость, то с их ростом возрастает коэф�
фициент динамичности K

Hv
. В таблице приводятся

значения K
HVi

, определенных по результатам вибро�
мониторинга, рассчитанных по ним контактных на�
пряжений σ

Hi
 и величин расходования ресурса ∆Q

Hi

для каждого i�го интервала наработки ∆S
i
 самосвала

при его работе в карьере на подъеме; величина оста�
точного ресурса S

ост
. Зависимость параметров вибро�

ускорений и остаточного ресурса рассматриваемой
зубчатой пары от пробега приведена на рисунке 2.

Отрицательное значение полученной величи�
ны остаточного ресурса на 3�м интервале наработ�
ки говорит о том, что к моменту очередного замера
весь ресурс уже был выбран некоторое время на�
зад. Несложный расчет показывает, что остаточный
ресурс был равен нулю при общем пробеге (с уче�
том движения на спуск в карьере и режима транс�
портировки) S = 2,281·105 км, т. е. при наработке
∆S

i
 в режиме подъема 91 240 км. Исчерпание ре�

сурса еще не говорит о выходе редуктора из строя,

Таблица — Остаточный ресурс S
ост
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он может продолжать эксплуатироваться, однако
в таком случае, прохождение ПИК�фактором точ�
ки перегиба на пробеге 233 357 км должно служить
сигналом к ремонту РМК, т. к. практика эксплуа�
тации редукторных систем показывает, что изме�
нение величины ПИК�фактора отражает развитие
повреждений элементов редукторов, и после дос�
тижения его максимума и последующего спада, в
сочетании с резким возрастанием уровня виброак�
тивности, через определенный промежуток време�
ни возможно разрушение этих элементов.

Разборка редуктора подтвердила предваритель�
ный диагноз (рисунок 3).

Заключение. Основные преимущества создан�
ной методологии оценки технического состояния
и прогнозирования остаточного ресурса зубчатых
передач — проведение вибромониторинга и диаг�
ностики приводных зубчатых механизмов в про�
цессе эксплуатации. Применение таких систем в
хозяйствах позволит перейти от планово�предуп�
редительной системы обслуживания автотрактор�
ной техники к обслуживанию по их фактическому

Рисунок 2 — Зависимость параметров
диагностирования от пробега:    — остаточный ресурс;

– – – — виброускорения а
СКЗ

, м/с–1; <<<<<<< —  пик�фактор

Рисунок 3 — Поврежденные рабочие поверхности зубьев
центральной шестерни второго ряда РМК после пробега

238 000 км

состоянию, повысить качество эксплуатации тех�
ники, значительно сократить расходы на ее ремонт.
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FORECASTING OF THE RESIDUAL RESOURCE OF GEAR DRIVES BASED
ON THE VIBRATION�PULSE DIAGNOSTICS

The results of a comprehensive theoretical and experimental studies of shock interaction of the toothed profiles in
relation to problems of vibration transmission systems of mobile machines are presented. While the determination
technique of the actual parameters of gear wheels, as well as residual life of gears according to the results of vibration
monitoring in operation has been used.

Keywords: mobile machine, transmission, technical condition, vibrating monitoring, technique, shock pulse, contact
stresses, residual resource
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