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Аннотация. В статье представлена математическая модель, позволяющая провести 
моделирование работы тяжело нагруженных зубчато-реечных передач в условиях 
значительной вариации межосевого расстояния. В основе модели лежит учёт момента 
пересопряжения контактирующих пар. Разработанная математическая модель позволяет 
определить наиболее рациональные геометрические размеры контактирующих элементов, 
обеспечивающие геометрические и кинематические параметры передачи, обладающей 
максимальным ресурсом для данных конкретных условий. 
 

SIMULATION OF THE OPERATION OF HEAVILY LOADED RACK-
AND-PINION GEARS UNDER CONDITIONS OF SIGNIFICANT 

VARIATION OF THE AXIAL DISTANCE 
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Abstract. The article presents a mathematical model that allows modeling the operation of heavily 
loaded rack and pinion gears in conditions of a significant variation of the axial distance. The model 
is based on taking into account the moment of overvoltage of the contacting pairs. The developed 
mathematical model allows us to determine the most rational geometric dimensions of the contacting 
elements, providing the geometric and kinematic parameters of the transmission, which has the 
maximum resource for these specific conditions. 
 

Современные машины и механизмы, применяемые в промышленности, 
работают с высокими скоростями, при весьма значительных нагрузках 
(подъёмно-транспортные машины), имеющих весьма динамичный характер 
(очистные и проходческие комбайны). Выбрать единый экспериментальный 
метод исследования таких машин весьма затруднительно из-за различных 
технологических условий их работы. Исходя из современных рыночных 
условий хозяйствования перспектива проведения физического эксперимента в 
реальных производственных условиях представляется весьма призрачной. Эту 
проблему можно решить, используя метод многомасштабного моделирования. 
При этом можно определить не только рациональные геометрические и 
кинематические параметры проектируемого зацепления, но и оценить на 
стадии проектирования перспективы его работоспособности с точки зрения 
изнашивания. 

Целью работы является совершенствование многомасштабной модели, 
позволяющей определить на стадии проектирования наиболее рациональные 
параметры тяжело нагруженных зубчато-реечных передач. 

Задачи работы: провести анализ исследований, выполненных в 
избранном направлении исследования; разработать многомасштабную модель 
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для обоснованного выбора параметров проектируемой передачи на стадии 
проектирования, а также оценки её процесса изнашивания. 

Исследованиям тяжело нагруженных зубчато-реечных передач 
посвящены работы В.А. Бреннера [1], Н.Г. Бойко [4], Н.И. Буцыка [2], И.А. 
Горобца [4], В.Г. Лукиенко [3], П.Г. Сидорова [5], С.Н. Смирнова [6] и других 
учёных. В своих работах [1-6] они затрагивали различные аспекты 
конструирования и внедрения данной группы передач. Однако эти 
публикации были основаны на проведении весьма затратного физического 
эксперимента, проведение которого в настоящее время затруднительно. 
Поэтому, избранная тема исследований, посвящённая разработке 
математической модели работы тяжело нагруженных зубчато-реечных 
передач в условиях значительной вариации межосевого расстояния, является 
актуальной. 

Рассмотрим решение избранной темы исследования на примере 
очистных комбайнов, для работы которых характерны значительные 
колебания межосевого расстояния (до 15мм), необходимость большого шага 
зацепления (до 150мм), обусловленная требованиями технологического 
процесса, высокие значения тангенциальной составляющей усилия в 
зацеплении (усилия подачи) – до 400 кН. 

В качестве метода исследования используем многомасштабное 
моделирование, основанное на определении геометрических и 
кинематических параметров проектируемой передачи в момент 
пересопряжения контактирующих пар зубьев и рабочих элементов рейки. 
Многомасштаность моделирования состоит в применении в работе методов 
физического масштабного моделирования для определения интенсивности 
изнашивания контактирующих элементов. 

В качестве исходных данных рассмотрим шаг зацепления Рр, диаметр 
цевок dц, межосевое расстояние аw2-р и диапазон его возможного варьирования 
∆аw2-р, минимальное значение зазора в зацеплении Jmin, радиус профиля зуба 
колеса rп2. 

Расчет геометрических параметров передачи «зубчатое колесо – 
цевочная рейка» также ведется на момент пересопряжения [1]. В соответствии 
с принимаемой расчетной моделью угол давления в точке контакта на выходе 
колеса из зацепления: α2-pв = 0. 

Вводим неподвижную систему координат XO3Y (рис. 1), центр которой 
поместим в центр цевки, контактирующей с зубом колеса, выходящим из 
зацепления. 

Определяем ориентировочное число зубьев колеса: 
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Рис. 1. Расчетная схема к определению рабочих профилей зубьев колеса и 

точек контакта в момент пересопряжения 
 

Принимаем число зубьев колеса z2 как наиболее близкое целое от 
значения, полученного из выражения (1). Таким образом, уточненное 
значение межосевого расстояния будет соответствовать величине радиуса 
окружностей центров кривизны профилей и равно: 

2
2

2 2 цп

p
pw r

zP
a =

π
⋅

=− . (2) 

Угол давления в точке контакта на входе колеса в зацепление: 
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Полученная величина угла давления не должна превышать допустимое 
значение: α2-pf < 120. Иначе следует изменить радиус профиля зубьев колеса 
rп2 и повторить расчет по зависимости (4). 

Координаты центра колеса в момент пересопряжения: 

20 2 п

ц r
d

x += ; pway −= 20 . (4) 

Радиус окружности, на которой расположена точка контакта на выходе 
колеса из зацепления: 

2
2

2
22 пцпв rrr += . (5) 
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Координаты точек пересопряжения: 
21
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Координаты центров кривизны профилей зуба колеса, входящего в 
зацепление (точка С1): 01

xxC = ; 0
1

=Cy ; выходящего из зацепления (точка С2): 
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Радиус окружности, на которой расположена точка контакта на входе 

колеса в зацепление: 2
20

2
022 )()( yyxxrf −+−= . (6) 

Радиус окружности, на которой расположены вершины зубьев колеса: 

222 2,02,1 fва rrr −= . (7) 

Радиус окружности, на которой расположены точки сопряжения 
активного профиля с впадиной: pwfc arr −∆−= 222 . (8) 

Определяем толщину зуба колеса по окружности вершин. Используя 
вспомогательную величину β1 определяем координаты центра кривизны 
правых профилей зубьев (точки С3 и С4): 

120 sin
3

β−= цпC rxx ; 120 cos
3

β−= цпС ryy ; (9) 

)sin( 21204
τ−β−= цпС rxx ; )cos( 21204

τ−β−= цпС ryy . (10) 

Значение максимальной толщины зуба на окружности вершин должно 
быть в пределах  
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Радиус профиля впадин и радиус, на котором расположены центры 
профилей впадин, рассчитаем по зависимостям: 
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