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в волновых зубчатых передачах (взП) существенное влияние на качественные характе-
ристики оказывает форма и величина радиальной деформации гибкого колеса. чтобы 
при проектировании взП выбрать оптимальные параметры зацепления с меньшим 
количеством попыток следует построить области существования. в статье представле-
ны результаты исследований геометрии эвольвентных зацеплений взП с генераторами 
волн внешнего и внутреннего деформирования с целью получения их областей сущест-
вования и выбора по ним рациональных параметров при проектировании. в отличие 
от областей существования (блокирующих контуров) для обычных эвольвентных взП 
внутреннего и внешнего зацеплений исследуемые области для взП с генераторами волн 
внешнего и внутреннего деформирования строятся в координатах (хг; zг), (w0/m; zг) и 
(w0/rс.г; хг). зубья гибкого и жесткого колес выполняются эвольвентными. Полученные 
области существования, реализованные с применением специальной системы расчетов, 
позволяют проектировщику выбрать параметры зацепления малоисследованных взП 
и проектировать волновые передачи с требуемыми характеристиками.

Ключевые слова: волновые зубчатые передачи, генератор волн, гибкое колесо, жесткое 
колесо, область существования, радиальная деформация, параметры зацепления.

The results of studies of the geometry of involute wave gears with external and internal wave 
generators are presented. The domains of their existence are obtained and the design parameters 
are chosen. Unlike the domains of existence for conventional internal and external gear trains, 
the design domains for wave gears are constructed in the coordinates (xг; zг), (w0/m; zг), and 
(w0/rс.г; xг). The flexible and rigid wheel teeth have involute profiles. The resulting domains of 
existence are calculated using special computational techniques. The proposed approach will 
allow the designers to choose the engagement parameters of wave gears that are little studied 
and develop wave gears with desired characteristics.

Keywords: wave gears, wave generator, flexible wheel, rigid wheel, existence domain, engage-
ment parameters.
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на качественные показатели волновых зубчатых 
передач (взП) с генераторами волн внутреннего 
[1, 2] и внешнего деформирования [3, 5] боль-
шое влияние оказывает радиальная деформа-
ция гибкого колеса по малой оси кривой дефор-
мации. значительное увеличение радиальной 
деформации w0 приводит к ухудшению напря-
женного состояния гибкого колеса, снижению 
КПд, крутильной жесткости и долговечности 
волновой передачи. уменьшение радиальной 
деформации улучшает напряженное состояние 
гибкого колеса, увеличивает крутильную жест-
кость, снижает статические моменты волновой 
передачи. 

Цель работы — определить диапазон зна-
чений радиальной деформации w0, удовлетво-
ряющих условиям отсутствия заклинивания 
и теоретического коэффициента перекрытия, 
большего единицы, позволяющего проектиро-
вать волновые передачи с требуемыми харак-
теристиками [3, 5].

Радиальная деформация гибкого колеса по 
малой оси определяется по формуле
 w0 = rс.г – rс.у + aw  (1) 

путем подстановки в нее соответствующих значе-
ний rс.г, rс.у, aw, где rс.г — радиус срединной линии 
недеформированного гибкого колеса; rс.у  — 
радиус срединной линии деформированного 
(условного) гибкого колеса на участке постоян-
ной кривизны; aw — межосевое расстояние вол-
новой передачи.

После несложных преобразований [3, 5] фор-
мула (1) приводится к виду

     (2)

здесь m — модуль волнового зацепления; zу — 
число зубьев условного (расчетного) колеса; zг — 
число зубьев гибкого колеса; ha

*, c*, a — параме-
тры исходного контура по ГОст 13755–81 или по 
ГОст 9587–81 (для m < 1 мм); xг — коэффициент 
смещения инструмента при нарезании гибкого 
колеса; hc — толщина обода гибкого колеса под 
зубчатым венцом; aw — угол зацепления волно-
вой передачи.

связь радиальной деформации с параметрами 
исходного контура, углом зацепления передачи, 
толщиной оболочки гибкого колеса под зубча-
тым венцом и другими параметрами указывает 
на то, что при расчете геометрии взП величина 

радиальной деформации должна быть согласо-
вана с геометрическими параметрами волнового 
зацепления.

в работах [3, 5] изложен метод расчета геоме-
трии зацепления волновых передач с использо-
ванием в качестве исходных параметров величин 
w0/rс.г и xг. выбор совокупности этих величин 
при расчете во многом определяет качествен-
ные показатели передачи и весьма сложен в силу 
противоречивости и многообразия учитывае-
мых факторов. Как и в большинстве технических 
задач, производя этот выбор, улучшаем одни 
эксплуатационные показатели и неизменно ухуд-
шаем другие. Поэтому оптимальные значения 
исходных величин следует искать путем оценки 
важности каждого из эксплуатационных факто-
ров для данной конструкторской задачи и нахо-
ждения наиболее приемлемого компромиссного 
решения, т. е. однозначные рекомендации или 
формулы, оптимальные как для передач сило-
вых приводов, так и для кинематических передач 
невозможно дать. 

При расчете передач общего назначения без 
специальных требований значения исходных 
величин можно принять следующими [3, 5]:

    (3)

    (4)

где zж — число зубьев жесткого колеса. знак «+» 
в формуле (3) для внутреннего деформирования; 
знак «–» — для внешнего.

Формулы (3) и (4) не следует рассматривать 
как оптимальные рекомендации, так как они, 
хотя и обеспечивают получение работоспособ-
ных передач, не гарантируют высоких эксплуа-
тационных показателей. Получить такие пока-
затели можно только после проведения большой 
теоретической и, особенно, экспериментальной 
работы по определению связи качественных 
показателей передач с параметрами зацепления 
и разработке на этой основе рекомендаций в 
зависимости от области применения передачи.

Кроме указанного обеспечения совокупности 
эксплуатационных показателей, значения исход-
ных величин должны в обязательном порядке 
удовлетворять ряду геометрических условий 
существования:

• отсутствие заклинивания в передаче;
• отсутствие срезания, подрезания и заостре-

ния зубьев колес;
• обеспечение минимально допустимого коэф-

фициента перекрытия.
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Последнее условие в зацеплении взП не имеет 
решающего значения, однако уменьшение тео-
ретического коэффициента перекрытия до зна-
чений ea < 1 нецелесообразно, так как при этом 
уменьшается рабочая высота зуба и ухудшаются 
условия сопряжения зубьев.

Область геометрически разрешенных зна-
чений совокупностей величин исходных пара-
метров в теории зубчатых передач называют 
блокирующим контуром, или областью суще-
ствования [6–14]. Области существования для 
взП рассмотрены в работе [2]. Однако, учиты-
вая отличия в подходе к расчету геометрии вол-
нового зацепления и в используемых расчетных 
методах, а также то, что эти контуры разрабо-
таны только для передач внутреннего дефор-
мирования, использовать их для этого метода 
геометрического расчета практически невоз-
можно. Поэтому автором данной статьи рас-
смотрено построение блокирующих контуров 
для передач внешнего и внутреннего деформи-
рования в различных координатных осях. для 
построения этих областей существования на 
базе методов, изложенных в работе [5], расчета 
геометрии и заклинивания, а также известных 
зависимостей внутреннего эвольвентного заце-
пления был разработан обобщенный алгоритм 
расчета. на основе анализа работ [3, 5, 6, 8, 9] 
ограничивающими условиями были приняты 
граничные условия внутреннего эвольвентного 
зацепления при малой разности в числах зубьев 
колес. зависимости, описывающие эти условия 
для взП, имеют следующий вид:

1) заклинивание при упоре вершин зубьев 
колес на входе в зацепление при b ≥ j и Ри > 0:

для внутреннего деформирования

   (5)

   (6)

для внешнего деформирования

   (7)

   (8)

где aа ж, aа у — углы профиля при вершинах зубьев 
соответственно жесткого и условного колеса,  
aа ж = arccos (ra ж/rb ж) и aа у = arccos (ra у/rb у);  
rb ж — радиус основной окружности жесткого 
колеса; rb у — радиус основной окружности услов-
ного колеса;

2) теоретический коэффициент перекрытия 
при ea > 1:

для внутреннего деформирования

   (9)

для внешнего деформирования

   (10)

3) заострение зубьев колеса с внешними 
зубьями: 

для внутреннего деформирования
  

   (11)

для внешнего деформирования
  

   (12)

4) заострение зубьев колеса с внутренними 
зубьями:

для внутреннего деформирования при Dж = 
= (zc – z0)(inv a – inv a0 ж)

   (13)

для внешнего деформирования при Dг = (zу –  
– z0)(inv a – inv a0 у) 

   (14)
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5) заклинивание при соприкосновении вер-
шины зуба колеса с внутренними зубьями с пере-
ходной кривой колеса с наружными зубьями при 
rp > rl:

для внутреннего деформирования

   (15)

   (16)

для внешнего деформирования

   (17)

   (18)

6) заклинивание при соприкосновении вер-
шины зуба колеса с наружными зубьями с пере-
ходной кривой колеса с внутренними зубьями 
lp < ll:

для внутреннего деформирования
   (19)

   (20)

для внешнего деформирования
   (21)

   (22)

где aa 0 — угол профиля при вершине зуба дол-
бяка, aa 0 = arccos (ra 0/rb 0); ra 0 — радиус окруж-
ности вершин зубьев долбяка; rb 0 — радиус 
основной окружности долбяка;

7) предельно допустимая высота зуба колеса 
 h < 2,7m.

При расчетах областей существования при-
нималось, что колесо с внутренними зубьями 
обрабатывается долбяком средней степени изно-
шенности, а колесо с наружными зубьями — 
инструментом с реечным производящим конту-
ром. Параметры исходного контура инструмента 
приняты стандартными: для m ≥ 1 мм по ГОст 
13755–81, для m < 1 мм по ГОст 9587015–81.

для выявления этих связей была составлена 
программа для ЭвМ. в алгоритм программы гео-
метрического расчета взП с генератором волн 
внешнего деформирования были введены про-
верки качества зацепления по геометрическим 
показателям: по теоретическому коэффициенту 
перекрытия, по отсутствию интерференции вер-
шин зубьев деформированного гибкого и жест-

кого колес, по отсутствию интерференции вершин 
зубьев гибкого и жесткого колес с соответствую-
щими переходными профилями, по отсутствию 
заострения и подрезания зубьев колес и т. д.

При расчетах число зубьев гибкого колеса 
изменялось в пределах 150–600, угол зацепле-
ния — 4…32°, половина угла облегания гибкого 
колеса деформирующей шайбой — 30…80°, 
коэффициент хг — –5…+10 с шагом 0,1. Модуль 
волнового зацепления для исключения влияния 
масштабного фактора во всех расчетах прини-
мался равным единице. Как показали расчеты 
на ЭвМ, в диапазоне исследуемых параметров 
основными ограничениями являются ограниче-
ния по интерференции вершин зубьев колес при 
выходе зубьев из зацепления (y = j) и теоретиче-
скому коэффициенту перекрытия (e = 1).

По результатам счета на ЭвМ были построены 
области существования взП внешнего дефор-
мирования в различных координатных осях  
(рис.  1–3). выбор этих координатных осей 
обусловлен тем, что качественные показатели 
проектируемых взП во многом определяются 
радиальной деформацей гибкого колеса по малой 
оси и формой его кривой деформации.

Области изменения радиальных деформаций 
для взП внешнего деформирования с различ-
ными углами зацепления и облегания в указан-
ном диапазоне изменения чисел зубьев гибкого 
колеса показаны на рис. 1. Линии y = j и e = 1 
на этих рисунках очерчивают области существо-
вания взП с различными углами зацепления aw 
и углами облегания b. значение w0, выбранное  
в пределах границ области, позволяет спроектиро-
вать волновую передачу, работающую без закли-
нивания во всем диапазоне расчетных нагрузок. 

Рис. 1. Области существования взП в координатных 
осях (w0/m; zг) при z0 = zг/2:

а — b = 30°; б — b = 60°; I — aw = 10°; II — aw = 16°;  
III — aw = 20°; — — нижние границы значений w0/m, 

ограниченные условием e = 1;  – · – — верхние границы 
значений w0/m, ограниченные условием y = j
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на рисунках видно, что с уменьшением угла заце-
пления передачи и увеличением угла облегания 
площадь областей существования уменьшается. 
Пересечение граничных линий y = j и e = 1 и для 
aw = 10° и b = 60° указывает на невозможность 
осуществления взП с числом зубьев меньше 170.

Каждой точке в пределах верхней и нижней 
границ областей существования в координат-

ных осях (w0/m; zг) соответствуют определенные 
значения w0, zг, aw и xг. Это позволяет от зависи-
мостей в координатных осях (w0/m; zг) перейти 
к зависимостям в координатных осях (xг; zг). По 
этим кривым можно определить расчетные зна-
чения xг в зависимости от числа зубьев гибкого 
колеса и угла облегания. Изолинии постоянных 
углов b для значений e = 1 характеризуются коэф-
фициентами смещения xг, при которых радиаль-
ные деформации будут минимальными для всего 
исследуемого диапазона чисел зубьев. для при-
мера на рис. 2 приведены области существования 
взП с углом зацепления aw = 12° и различными 
углами облегания, гибкие колеса которых обра-
батывались долбяком средней изношенности с 
z0 = zг/2.

Рис. 2. Области существования взП в координатных 
осях (xг, zг) при aw = 12° и различных углах  

облегания:
1 — b = 30°; 2 — b = 40°; 3 — b = 50°; 4 — b = 60°;  

5 — b = 70°; — — e = 1; – – – — Y = j 

Рис. 3. Области существования взП в координатных 
осях (w0/m, xг):

1 — b = 30°; 2 — b = 40°; 3 — b = 50°; 4 — b = 60°;  
5 — b = 70°; I — aw = 6°; II — aж = 14°; III — aж = 20°

Рис. 4. Области существования взП  
с генераторами волн [3]:

а — внутреннего деформирования; б — внешнего  
деформирования; 1 — ограничения по заклиниванию при 

упоре вершин зубьев колес на входе в зацепление;  
2 — ограничения по величине ea ≥ 1; 3 — ограничения  
по условиям заострения колес с внутренними зубьями 

(Sa ж > 0,2m для внутреннего деформирования, Sa y > 0,2m 
для внешнего деформирования); 4 — ограничения по 

заклиниванию на переходной кривой зуба с внешними 
зубьями rp > rl; 5 — предельно допустимая высота зубьев 

колес h ≤ 2,7m
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При проектировании взП с определенным 
передаточным отношением, но с различными 
качественными показателями (КПд, крутиль-
ной жесткостью, статическими моментами и т. д.) 
очень удобно пользоваться кривыми, изображен-
ными на рис. 3, на котором представлены области 
существования взП с передаточным отношением 
150 и углами зацепления 20, 14 и 6°.

При уменьшении угла зацепления и увеличе-
нии угла облегания площадь областей существо-
вания уменьшается. если при aw = 20° возможно 
назначать углы облегания больше 60°, то при 
aw = 6° углы облегания не должны превышать 
50°. значения радиальных деформаций необхо-
димо выбирать на соответствующих изолиниях 
постоянных углов облегания. При этом каждому 
значению радиальной деформации и углу облега-
ния соответствует определенное значение коэф-
фициента смещения производящего контура.

на рисунке 4 изображены области существо-
вания для взП с генераторами волн внутреннего 
и внешнего деформирования в системе коорди-

нат (w0/rс.г; хг), числом зубьев zг = 250, нарезаемых 
долбяком средней изношенности с z0 = 128, углом 
облегания b = 60° и с различными радиальными 
зазорами C* = 0,35 и C* = 0,5. 

Из анализа этих областей существования 
следует, что минимальное значение радиаль-
ной деформации гибкого колеса в взП из усло-
вий геометрических ограничений лимитируется 
заклиниванием при упоре вершин зубьев колес 
на входе в зацепление (кривая 1) и величиной 
теоретического коэффициента перекрытия 
(кривая 2).

Выводы
1. Области существования взП расширяются 

при увеличении угла зацепления aw и уменьше-
нии угла облегания b. 

2. для снижения радиальной деформации гиб-
кого колеса необходимо в допустимых пределах 
выбирать меньшие значения b, z0 = zг/2 и 10° < 
< aw ≤ 25°.
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