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ЭВОЛЮЦИЯ МАКСИМАЛЬНОГО МЕРТВОГО ХОДА ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ,
ОБУСЛОВЛЕННАЯ ИЗНОСОМ, И ДОЛГОВЕЧНОСТЬ МЕХАНИЗМОВ 

КОСМИЧЕСКОГО АППАРАТА

Рассматривается влияние эволюции максимального мертвого хода зубчатых передач,
обусловленной изнашиванием зубчатых колес, на величину назначенного ресурса зубчатых
механизмов космического аппарата. Получены аналитические соотношения, позволяющие
определить назначенный ресурс редуктора привода солнечной батареи с учетом эволюции
максимального мертвого хода вследствие воздействия износа для зубчатых передач с
коэффициентом перекрытия значительно превышающем единицу. Представлены графические
зависимости величин динамического коэффициента и назначенного ресурса от эволюции мертвого
хода.

Ключевые слова: максимальный мертвый ход; назначенный ресурс; износ; динамический коэффициент

© Шатихин В.Е., Хорошилов В.С., Титов В.А., В.М. Попель, Цуканов О.В., Бражник Д.П.

Введение
Задача достоверного определения расчетным

методом на этапе проектирования космического
аппарата (КА) назначенного ресурса зубчатых колес
механизмов с длительным сроком эксплуатации яв -
ля ется чрезвычайно актуальной до настоящего вре-
мени. На точность результатов большое влияние
ока зывают необходимость учета многочисленных
факторов, определяющих работу зубчатого зацепле-
ния, меняющаяся со временем форма зуба в резуль-
тате изнашивания его поверхностей, изменение
физико-механических свойств смазки и т.д. Как сви-
детельствует источник [1] разница результатов рас-
четных и экспериментальных исследований может
отличаться до 30%. 

Нерешенной до настоящего времени проблемой
является точный учет ударных нагрузок, действую-
щих на зубья во время зацепления, их эволюция, вы -
з ванная эволюцией кинематических погрешностей
зубчатых передач вследствие изнашивания поверх-
ностей зубьев. Известно, что воздействие ударных
нагрузок отображается в давлении, действующему в
зоне контакта зубьев. Здесь также имеются противо-
речия в части теоретических обоснований модели
соприкосновения сопряженных поверхностей зубча-

тых колес. Ряд источников указывает на нецелесооб-
разность применения теории Герца (соприкасаю-
щиеся цилиндры бесконечной длины) для определе-
ния давления в зоне контакта зубчатых колес и пред-
лагает свои аналитические выражения для определе-
ния давления c учетом непосредственно эвольвент-
ной геометрии соприкасающихся поверхностей кон-
такта зубьев. Учитывая то, что, по мнению авторов,
теория Герца в настоящее время является общепри-
нятой и у нас, и за рубежом, в предлагаемой статье
применена формула Герца [5] для определения дав-
ления в зоне контакта зубьев. Необходимо заметить,
что предложенные в статье наработки по учету удар-
ных нагрузок, действующих в зоне контакта зубьев,
могут быть использованы как для случая теории Гер -
ца, так и для случая теории эвольвентной геометрии.

Для КА проблема повышения точности опреде-
ления назначенного ресурса зубчатых механизмов
расчетным методом является еще более актуальной,
т.к. зубчатые механизмы являются, как правило,
нерезервируемой составляющей приводов солнеч-
ной батареи, радиолокационных антенн и других
ответственных механизмов бортового комплекса;
кроме того, их замена во время эксплуатации КА
эко номически и технически нецелесообразна, а в по -
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дав ляющем большинстве случаях невозможна.
Несмотря на проводимые работы по замене зубча-
тых механизмов с эвольвентными зубчатыми про-
филями (в космической технике все шире приме-
няются механизмы с зубчатыми циклоидальными
профилями), полной альтернативы их применения в
КА до настоящего времени все еще не найдено. 

Актуальность предлагаемого в статье расчетного
метода определения назначенного ресурса зубчатых
механизмов состоит в его возможности учитывать
рост ударных нагрузок, вызванных эволюцией по -
греш ностей зубчатого зацепления вследствие износа
соприкасающихся поверхностей зубчатых колес, что
позволило повысить точность определения ресурса
зубчатых колес привода.

Среди зубчатых механизмов КА, имеющих
реверсивное вращение, важным показателем
погрешностей зубчатого зацепления является сум-
марный максимальный мертвый ход зубчатых
передач [2]. Максимальный мертвый ход является
важной ве ли чи ной для анализа эволюции ударных
нагрузок, вызванной износом зубчатых колес [2],
так как эта величина учитывает разброс допусков
большего количества параметров зубчатых колес
по сравнению с минимальным мертвым ходом,
который учитывает только допуска на минималь-
ный боковой зазор между зубьями колес [2]. В свою
очередь, ударные нагрузки способствуют большему
изнашиванию поверхностей зубьев, находящихся в
зацеплении, и как следствие, уменьшению их дол-
говечности. 

Поэтому исследование эволюции максимального
мертвого хода и оценка его влияния на долговеч-
ность зубчатых передач является актуальной зада-
чей в части обеспечения долговечности космической
техники, учитывая современное направление по
обес печению увеличения срока активного существо-
вания КА различного назначения до 10–15 и более
лет. В данной статье рассматриваются электропри-
воды с реверсивным движением редуктора электро-
приводов с жесткими колесами прямозубых цилинд-
рических передач. 

Постановка задачи
1. Оценка назначенного ресурса зубчатых меха-

низмов КА с учетом влияния эволюции максималь-
ного мертвого хода зубчатых колес, вызванной изна-
шиванием их поверхностей; 

2. Разработка методики расчета назначенного
ресурса и программного продукта в среде Matlab. 

Изложение основного материала исследования 

Проведенные исследования включали, в частно-
сти, следующие направления: 

– оценка влияния износа на эволюцию мертвого
хода; 

– влияние эволюции мертвого хода вследствие
износа на ударные нагрузки. 

Приведенное ниже выражение для определения
максимального мертвого хода зубчатой передачи
δСМАХ [2] подтверждает вышесказанное в части
учета большого количества параметров зубчатых
колес, находящихся в зацеплении:

(1)

где α – угол зацепления; ЕНS1,2 – наименьшее смеще-
ние исходного контура; p1, p2 – погрешности в люф-
тах опор; fa– допуск на предельное межосевое рас-
стояние; TC1,2– допуск на толщину зубьев.

Величины допусков составных членов форму-
лы (1) определяются по ГОСТ. Для исследований
был выбран электропривод отечественного КА дис-
танционного зондирования Земли (рис. 1).

Представленный на рис.1 электропривод имеет
следующие основные характеристики: передаточное
отношение редуктора i = 0,00005555; коэффициент
полезного действия μ = 0,95; момент на выходном
валу Мкр = 171н × м; угловая скорость выходного
вала w = 0,02611/с; момент инерции нагрузки JH = 
= 0,06 кг × м2; масса привода – 6 кг; тип приводного
двигателя – ДПР 52-Н-03М; момент инерции якоря
двигателя JH = 1,7 × 10–6 кг × м2.

Рис. 1. Схема электропривода
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Данный привод обеспечивает угол поворота
35° ± 5′ за время поворота 25 ± 10 с.

Назначенный ресурс і-й зубчатой передачи Li

включает две составляющие: однопарного Li1 и двух-
парного зацеплений Li2. 

Li = Li1 + Li2.                              (2)

Определив коэффициент перекрытия, получаем
информацию о распределении времени однопарного
и двухпарного зацепления [2]. В общем случае выра-
жение для определения ресурса в случае однопарно-
го зацепления имеет следующий вид [2, 5]:

(3)

где UMAXi– предельный износ i-го зубчатого колеса
зубчатой пары; ki– коэффициент износа материала
зубчатых колес; pi– среднее давление в зоне контак-
та i-й зубчатой пары; VCKi – cкорость скольжения
зубьев i-й пары.    

Для дальнейшего изложения материала пред-
ставляет интерес нормальная нагрузка, действую-
щая в зубчатом зацеплении – P. Взаимосвязь между
p и P для однопарного зацепления на основе теории
Герца обстоятельно изложена во многих источниках,
например [2, 5, 6]. В случае двухпарного зацепления
необходимо заметить, что величина P распределяет-
ся между двумя парами зубьев, находящихся в
зацеплении. 

Пример двухпарного зацепления показан на 
рис. 2, где шестерня и колесо радиусами соответ-
ственно r1 и r2 вращаются с угловыми скоростями w1

и w2 . В точке П находится полюс зацепления, а –
межосевое расстояние, точки А1 и А2 являются точ-
ками контакта пары зубьев. Нетрудно предполо-
жить, что в этом случае нагрузка на зуб будет мень-
ше, чем в однопарном зацеплении, поскольку Р рас-
пределяется на два зуба. Разработке общего подхода
для вычисления параметров зацепления в случае
двухпарного зацепления посвящены ряд работ оте-
чественных и зарубежных авторов, в частности [1, 4].
В предложенной статье в дополнение к существую-
щим работам рассматривается полный синтез анали-
тических выражений по определению силы нор-
мального зацепления для случая двухпарного зацеп-
ления, а также назначенного ресурса передачи и зуб-
чатого механизма в целом.  

Ударные нагрузки предлагается учитывать с
помощью динамического коэффициента КДИН (9) [3],
который в отличие от других выражений для дина-
мического коэффициента при расчете ресурса зубча-
тых передач позволяет учитывать эволюцию дина-
мических нагрузок, вызванную износом сопряжен-
ных поверхностей зубчатых колес. Нормальная
нагрузка или сила нормального зацепления зубча-
той передачи находится из системы следующих
уравнений, базирующихся на условии совместности
изнашивания жестко связанных сопряжений [1, 5]:

(4)

где Р1,2 – сила нормального зацепления на первой и
соответственно на второй паре зацепления; VCKШ1,2 –
скорость скольжения колеса первой и второй пары
зацепления; kЗШ – скорости скольжения шестерни
первой и соответственно второй пары зацепления; –
коэффициент износостойкости шестерни; kЗК –
коэффициент изностойкости колеса.

Ряд источников указывает на то, что для случая
двухпарного зацепления с относительно небольшой
погрешностью в расчетах можно руководствоваться
следующим выражением:

(5) 

Выражение (5) верно, если коэффициенты изно-
стойкости и скорости скольжения колеса и шестер-
ни принять равными, а также пренебречь погрешно-
стями изготовления колеса и шестерни. Опреде ле -
ние величини VCK1,2 и VCKШ1,2, в том числе и для ревер-
сивных приводов, достаточно полно изложено в
источнике [6].

Коэффициент перекрытия ε в общем случае
(внеш нее и внутреннее зацепление) определяется в
соответствии с нижеприведенной формулой источ-
ника [2]. Верхние знаки относятся к внешнемуРис. 2. Двухпарное зацепление
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зацеплению, нижние – к внутреннему. Для проводи-
мых в статье расчетов с учетом кинематической
схемы электропривода на рис.1 рассматривалось
внешнее зацепление.

(6)

где αw – угол профиля зубчатых колес; ra1,2– радиусы
окружностей вершин зацепляющихся колес; rb1,2 –
радиусы основных окружностей зацепляющихся
колес; m – модуль зубчатых колес.

Время эксплуатации зубчатой передачи Li2, в
течении которого действует двухпарное зацепление,
определяется использованием коэффициента пере-
крытия с помощью нижеприведенных выражений
источника [2]:

(7)  

где μ1,2 – относительная продолжительность, в тече-
ние которой действует двухпарное зацепление. 

Используя выражения (2) и (7) получаем время
действия однопарного зацепления. 

Величину максимального износа UMAX для случая
реверсивного движения определяем по нижеприве-
денной формуле [3]:

(8)                          

где H0 – толщина зуба у основания; nЗ– запас проч-
ности зуба.

Как уже было сказано выше, для учета воздей-
ствия внешней динамической нагрузки, действую-
щей на зубчатое зацепление, включая ее ударную
составляющую и ее эволюцию во времени, обуслов-
ленную прежде всего изнашиванием поверхностей
зацепляющихся зубчатых колес, а также упругих
колебаний валов редуктора, изменений массово-
инерционных характеристик полезной нагрузки,
статического сопротивления и других факторов,
обусловленных длительной эксплуатацией КА,
предложено использование динамического коэффи-
циента КДИН [5]. 

(9)                                

где М∑ – среднее суммарное (сумма статического и
динамического сопротивления) сопротивление,
приведенное к приводному двигателю; МСТАТ – стати-
ческое сопротивление нагрузки;  J – момент инерции
нагрузки; CП – жесткость передач; wНАЧ – начальная
скорость удара зубъев в зацеплении; Θ – частота сво-
бодных колебаний; εС – среднее ускорение выходно-
го вала, приведенное к двигателю.

Величина wНАЧ, которая изменяется в зависимо-
сти от величины приведенного люфта, определяется
следующими соотношениями [5]:

(10)   

где JДВ – момент инерции приводного электродвига-
теля и приведенных к нему зубчатых передач; εВ.З. –
ускорение выборки зазоров; δСМАХ∑ – приведенный к
валу двигателя максимальный люфт зубчатых пере-
дач редуктора, обусловленный износом и упругими
колебаниями вала передачи; МП – пусковой момент
приводного двигателя.

Максимальная нагрузка передач привода, необ -
хо димая для расчета величины износа зубчатых
колес, определяется согласно источнику [5] в соот-
ветствии с выражением (11) путем несложных пре-
образований формулы динамического коэффициен-
та (9):

(11)

где МДИН – динамическое сопротивление нагрузки.

Результаты исследований представлены на 
рис. 3, 4. На рис. 3 представлены значения динамиче-
ских коэффициентов первой, второй и последней де -
вя той ступени редуктора с учетом эволюции (в тече-

нии всего рока эксплуатации) мертвого хода,
обусловленной износом, и как следствие, увеличе-
ния ударных нагрузок. На рис. 4 представлены
величины назначенного ресурса колес первых трех
ступеней с учетом эволюции мертвого хода вслед-
ствие воздействия износа, и без учета износа. 

Рис. 3. Динамические коэффициенты ступеней редуктора
с учетом ударных нагрузок и без них 
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Как следует из рис. 3 динамический коэффици-
ент последней 9-й ступени за время наработки, соот-
ветствующей назначенному ресурсу первой ступени,
фактически не изменился. Это объясняется относи-
тельно незначительным износом последней ступени.
Как следует из рис. 4, назначенный ресурс редуктора
в целом определяется ресурсом первых зубчатых
колес, поэтому рассматривать ресурс остальных
колес (7-го и т. д.) нецелесообразно. 

Возможные рекомендации по повышению долго-
вечности редуктора, в частности:

- повышение коэффициента зацепления зубча-
тых колес;

- применение зубчатых колес первых ступеней с
большим модулем;

- применение материалов с повышенной изно-
стойкостью для скоростных ступеней редуктора;

- увеличение ширины венца зубчатых колес.
Реализация указанных мероприятий может

иметь следствием увеличение массы и энергопотреб-
ления КА, поэтому для каждого случая увеличения
долговечности необходимо соответствующее техни-
ко-экономическое обоснование.

Выводы
1. Направления развития современной космиче-

ской техники подтверждают актуальность разработ-
ки более точных аналитических методов оценки
ресурса механизмов бортовых агрегатов с зубчатыми
эвольвентными профилями на стадии их проектиро-
вания.

2. Предложенный метод оценки назначенного
ресурса зубчатых передач позволяет повысить точ-
ность определения назначенного ресурса зубчатых
колес в среднем на 5%. 

3. Расчеты показали, что составляющая мертвого
хода ступени редуктора от воздействия износа, более
чем на порядок превышает составляющую мертвого
хода, вызванную упругостью вала. 

4. Разработанный метод можно применить также
в общем машиностроении для проектирования при-
водов с зубчатыми редукторами с длительным сро-
ком эксплуатации. 
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и без них
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MAXIMAL BACKLASH EVOLUTION OF GEAR TRANSMISSIONS CAUSED BY WEAR,
AND LONGEVITY OF SPECACRAFT GEAR MECHANISMS
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È The  influence of maximal backlash evolution of gear transmissions caused by wear on assigned operation
time for spacecraft gear mechanisms is considered.  The analytical expressions enabling determination of
assigned operation time of solar panel drive gearbox in view of maximal backlash evolution caused by wear are
obtained. The dynamic ratio and assigned operation time graphic plots of backlash evolution  are developed.
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