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УСТРАНЕНИЕ  ИНТЕРФЕРЕНЦИИ  ЗУБЬЕВ  В  КРУПНОЙ 
ВОЛНОВОЙ   ПЕРЕДАЧЕ  
 

Виконано аналіз основних факторів зубів, що впливають на інтерференцію, у великій хвильовій 
передачі, розроблені методи усунення інтерференції зубів. 
 
The assaying of major factors of teeth influencing an interference in large wave transmission is made, 
methods of elimination of an interference of teeth are developed. 

Современные тенденции развития машиностроительного комплекса на-
правлены на повышение технического уровня, производительности, конку-
рентных свойств выпускаемых машин. Единичные массы редукторов в тяже-
лом машиностроении достигли десятков и сотен тонн, став одним из сдержи-
вающих факторов прогрессивного развития тяжёлой индустрии. Особую ак-
туальность это приобретает при расширенной реконструкции производств, 
когда на существующих производственных площадях выстраиваются совре-
менные технологические процессы и соответствующее оборудование с более 
высокой установочной мощностью.   

Для повышения нагрузочной способности используют многопоточные 
силовые кинематические  схемы, в т.ч. с гибкими звеньями, упругие дефор-
мации которых упрощают технику дифференцирования силовых потоков. 
Многократно уменьшаются нагрузки на зубья, устраняются ограничения по 
критериям термической мощности, изгибным и контактным напряжениям, 
снижаются габариты и металлоёмкость передач. 

Как показывает практика, перспективным направлением развития при-
водной техники в тяжелом машиностроении является совершенствование 
конструктивных параметров крупных волновых передач (рис. 1). Обладая ре-
зервом нагрузочной способности, волновые передачи охватывают широкий 
спектр передаточных отношений, что в значительной мере снижает их габа-
ритно – весовые характеристики. Однако наличие масштабного фактора ог-
раничивает возможности широкого промышленного внедрения крупных вол-
новых передач и требует глубоких исследований (рис. 2). 

Опыт создания крупных волновых передач определил одну из наиболее ак-
туальных задач - исключение интерференции зубьев (рис. 3 - 7). Небольшой мо-
дуль зубьев (1,5…3) мм, значительная ширина (100…200) мм и диаметр зубча-
тых венцов (1000…2000) мм, низкая жесткость гибкого колеса, высокие крутя-
щие моменты (3…10)×105 Нм – представляют совокупность основных факторов 
обуславливающих возникновение интерференции зубьев второго рода.   
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Рис.  2.  Редуктор волновой поворота миксера  МП – 600АС:   

масса  8406 кг; габариты,  мм, 2865×1660×1870;   передаточное число 2163,1;   
максимальный крутящий момент на выходном валу 5×105 Н⋅м 

 

 
Рис. 3.  Момент входа зубьев гибкого колеса в зацепление, зафиксиро-

ванный скоростной киносъемкой 
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Рис. 4.  Момент зубчатого зацепления волновой передачи,  

зафиксированный скоростной киносъемкой 
 

 
Рис. 5.  Момент выхода зубьев гибкого колеса из зацепления,  

зафиксированный скоростной киносъемкой 
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Рис. 6.  Жесткое колесо волнового редуктора поворота миксера  МП – 600АС 

 
Рис. 7.  Гибкое колесо волнового редуктора поворота миксера  МП – 600АС 
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При определенных конструктивных параметрах волновой передачи и 
заданных нагрузках, главным условием отсутствия интерференции зубьев 
служит наличие гарантированных зазоров в зубчатом зацеплении [1 - 5].   

Определяем параметр γ — половина угла прилегания гибкого колеса к 

диску  генератора  волн  ,1cos
ε

γ oW
−=  где Wo  —  максимальная  радиальная  

Деформация   гибкого   колеса  у  большой   оси  генератора   волн;   
ε   — эксцентриситет установки дисков генератора волн. 

Представим безразмерные коэффициенты А1, В1, характеризующие де-
формацию гибкого колеса    
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Перемещения W, V, Θ  участка зубчатого венца гибкого колеса удален-
ного на угол  0 ≤ ϕ ≤ γ от большой оси генератора волн 
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 — текущее положение большой оси генератора волн;            

r —  радиус срединной поверхности обода гибкого колеса.  
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Проекции  радиальных  перемещений  вершин  и  впадин  зубьев  гибко-
го колеса Waq, Wfq  на направление оси симметрии зуба     

                               ,cos)( rWrW qaqaq −+= ϕ  

                                              ,cos)( rWrW qfqfq −+= ϕ  (1) 
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где fqaq rr , — соответствующие радиусы окружностей вершин и впадин зубьев;                               

Uq







 −

=
ϕ

π

ϕ 2 - угол поворота гибкого колеса относительно жесткого. 

Проекция окружных перемещений вершин и впадин зубьев гибкого ко-
леса Vaq, Vfq  на направление ортогональное к оси симметрии зуба        

                       ,)()( qaqaqaq WrrrVV ϕθ +−−+=       

                       .)()( qfqfqfq WrrrVV ϕθ +−−+=   

Для произвольного радиуса ry воспользуемся 2й формулой системы (2) 

                        .)()( qyqyqyq WrrrVV ϕθ +−−+=                                 (3)            

Радиус окружности ryq недеформированного гибкого колеса “q”,  кото-
рый у деформированного гибкого колеса совпадает с окружностью вершин 
жесткого колеса "b" в точке, определяемой углом ϕ 

                       ,cos)( qfqabfqyq Wrrrr ϕ+−+=                                      (4) 
аналогично                            
                                               ,yqaqabyb rrrr −+=                                                 (5)  

где rab — радиус окружности вершин зубьев жесткого колеса. 

Угол профиля зуба в произвольном сечении αy:   .coscos
y
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Толщина зубьев Sy по дуге произвольного диаметра yd  

                  ,2
2







 ±+±= yyy invinv

Z
tgx

Z
dS αα

απ     

где х — коэффициент смещения инструмента.    
Зазоры у вершин зубьев гибкого jaq, и жесткого jab колес при входе в 

зубчатое зацепление  
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где Saq, Sab — толщина вершин зубьев гибкого и жесткого колес. 
Зазоры у вершин зубьев гибкого j′aq  и жесткого  j′ab  колес на дуге выхо-

да зубьев из зацепления   

(2) 

(6) 
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Диски генератора волн установлены на роликовых радиальных двухряд-
ных подшипниках. Суммарная величина упругой деформации по внутренне-
му и наружному кольцам подшипника [6] 

                                      ,
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p
ko dz

R                                      (8)  

где R – радиальная сила;  z – количество роликов; pd – диаметр ролика; 
β – угол контакта роликов с кольцом подшипника.       

Максимальный радиальный зазор в подшипнике с учетом износа 
,∆= kδ  где k = 1,1 ... 1,3 — коэффициент, учитывающий износ; ∆ — на-

чальный суммарный радиальный зазор, состоящий из зазора в подшипнике и 
зазора посадки дисков генератора волн. 
         Угол возможного входа зубьев в условиях ненагруженного зацепления 
определяется из условия:  .aqab rrW −=       

Угол ϕ входа зубьев в зацепление под нагрузкой определяется  в соот-
ветствии с условием равенства координат вершин зубьев гибкого и жесткого 
колес, для чего получим значение радиального перемещения WH  

                                  .δ+−= aqabH rrW  

Деформации гибкого колеса с учетом приложенной нагрузки 
                                 ,cosϕδδ okWw −−=  

                                  ,sin pok VVv +++= ϕδδϕ  
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Ebs
TVp b – ширина зубчатого венца; s1 – толщина 

гибкого колеса, измеренная по впадине зубьев. 
С учетом системы (9), 1я формула из (2) и формула (3) приводятся к ви-

ду: 
                              ,)()( qaqaqaq wrrrvv ϕθ +−−+=  

(7) 

(9) 
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                              .)()( qyqyqyq wrrrvv ϕθ +−−+=  

Зазоры по торцам гибкого колеса:  переднему  
1VWj   и заднему 

2VWj                      
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где l1 – расстояние расчётного сечения до конца оболочки 
Приращение зазоров по переднему 

1kj  и заднему 
2kj  торцам от закру-

чивания гибкого колеса 
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где G = 8⋅104 мПа – модуль упругости второго рода. 
Зазоры у переднего и заднего торцов 

1aqJ , 
2aqJ  зубчатого венца учитывают 

перекосы зубьев(6), (7), (10) и закручивание гибкого колеса (11) при входе    

                                ,
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                                ,
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и выходе из зацепления 
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В качестве примера выполним расчет интерференции зубьев волновой 
передачи механизма поворота передвижного миксера МП–600АС (рис. 8 - 10): 
нормальный исходный контур по ГОСТ 13755-81; модуль зубьев m = 1,5 мм; 
угол профиля в точке зуба на делительной окружности α0 = 20°; число зубьев 
колес и долбяка Zq = 760,  Zb = 762, Z0 = 50; диаметры делительных окружно-
стей колес dq = 1140 мм, db = 1143 мм; диаметры окружностей вершин зубьев 
daq = 1156,985мм, dab = 1154,775 мм; диаметры окружностей впадин зубьев 
dfq = 1150,95 мм, dfb = 1160,81 мм; коэффициент смещения исходного конту-
ра  хq = +4,113 мм,  хb = +4,14 мм, х0 = +0,583 мм;  высота зубьев hq = hb = 
3,018  мм; ширина зубчатых венцов b = 100 мм; длина оболочки гибкого ко-
леса  l = 415 мм;  r = 568 мм;  ε = 8 мм;  W0 = 1,7 мм. 

(10) 

(11) 

 (12) 

 (13) 
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Рис. 8.  Зазоры у вершин зубьев гибкого и жесткого колес ненагружен-
ной волновой передачи редуктора механизма поворота передвижного 

миксера  МП – 600АС 
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Рис. 9.  Зазоры у вершин зубьев гибкого и жесткого колес волновой передачи 
редуктора механизма поворота передвижного миксера  МП – 600АС 

при нагрузке 5×105 Н⋅м 
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Рис. 10.  Зазоры у переднего и заднего торцов вершин зубьев гибкого ко-
леса волновой передачи редуктора механизма поворота передвижного 

миксера  МП – 600АС при нагрузке 5×105 Н⋅м  
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Выводы. 1. Как следует из результатов исследования, ненагруженная 
волновая зубчатая передача редуктора механизма поворота передвижного 
миксера  МП – 600АС имеет отрицательные зазоры в окрестностях большой 
оси генератора волн (рис. 8). Диапазон интерференции вершин зубьев гибко-
го колеса aqJ  лежит в пределах изменения угла поворота генератора  

волн ( ) { }oo L 814 +−
qaJ

ϕ , диапазон интерференции вершин зубьев жестко-

го 
колеса  ( ) { }oo L 812 +−

baJ
ϕ .  

2. В ненагруженной волновой зубчатой передаче отрицательные зазоры 
несколько смещены в сторону выхода зубьев из зацепления. При этом наи-
больший отрицательный зазор у вершин зубьев гибкого колеса составляет  

ммJ qa 06,0
max

−= , что соответствует углу  ( ) ,5o−=
qaJ

ϕ а наибольший отри-

цательный зазор у вершин зубьев жесткого колеса  ммJ ba 03,0
max

−= , что 

отвечает углу ( ) .5o−=
baJ

ϕ   

3. При передаче крутящих моментов отрицательные зазоры у вершин 
зубьев гибкого и жесткого колес смещаются в сторону входа зубьев в зацеп-
ление (рис. 9 - 10). Максимальная величина отрицательных зазоров у вершин 
зубьев гибкого и жесткого колес волнового редуктора поворота миксера  МП 
– 600АС, при нагрузке 5⋅105  Нм, составляет ммJ qa 79,0

max
−=  при угле по-

ворота генератора волн ( ) ( ) ,55o==
baqa JJ

ϕϕ  что соответствует углу входа 

зубьев в зацепление (рис. 9). 
4. В окрестностях торцов зубчатого венца гибкого колеса в тяжело на-

груженных волновых передачах наблюдаются следы неравномерного интен-
сивного износа зубьев. Это обусловлено главным образом влиянием нагрузки 
на отклонения зубьев гибкого колеса по длине относительно оси симметрии, 
а также сложной конусообразной деформацией гибкого колеса.   

5. Определены зазоры по торцам у вершин зубьев гибкого колеса в зацеп-
лении волновой передачи редуктора механизма поворота передвижного мик-
сера  МП – 600АС, при максимальной нагрузке 5×105 Н⋅м (рис. 10). По пе-
реднему торцу у вершин зубьев гибкого колеса зазоры полностью выбирают-
ся вблизи большой оси генератора волн при значении угла ( )

o4
1

−=
baJ

ϕ и на-

чинается интерференция зубьев. По заднему торцу у вершин зубьев гибкого 
колеса интерференция зубьев возникает на большой оси генератора волн, т.е. 

( ) .0
2

o=
baJ

ϕ     

 6. Максимальные значения интерференция вершин зубьев на торцах 
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гибкого колеса приобретает на входе в зацепление: ,75,0
max1

ммJ ba −=  

,83,0
max2

ммJ ba −=  при  ( ) ( ) .55
21

o−==
baba JJ

ϕϕ  

7. Как показывают результаты выполненных исследований, интерфе-
ренция зубьев наблюдается в зацеплении даже ненагруженной волновой пе-
редачи, а при максимальном значении нагрузки 5×105 Н⋅м величина интерфе-
ренции зубьев принимает весьма большие значения, что делает такую переда-
чу неработоспособной. Задача устранения интерференции зубьев в тяжело на-
груженных волновых передачах требует самостоятельного конструктивного 
решения. Для устранения интерференции зубьев в зацеплении на ЗАО 
«НКМЗ» разработано принципиально новое техническое решение, исклю-
чающее интерференцию зубьев в крупных тяжело нагруженных волновых 
передачах [7].           

8. Выполненные исследования позволили определить область и 
величину интерференции зубьев в волновой передаче в зависимости от 
размеров зубьев,  характеристики  зацепления,  конструктивных параметров 
генератора волн, фазы зацепления,  крутящего момента на выходном  валу 
волнового редуктора.   

9. Установлено,  что  максимумальные  значения  интерференция  
приобретает на вершинах зубьев под нагрузкой, в окрестностях торцов 
зубчатого венца, на входе зубьев  в зацепление.  

10. Полученные результаты дают возможность определить границы 
существования интерференции зубьев в зацеплении, в зависимости от 
геометрических, конструктивных и силовых параметров крупной волновой 
передачи, что позволяет обеспечить условия устранения интерференции 
зубьев на стадии выполнения проектно - конструкторских работ.  
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