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ПОКАЗНИКИ ПРАЦЕЗДАТНОСТІ КОНХОЇДАЛЬНИХ ЦИЛІНДРИЧНИХ ПРЯМОЗУБИХ 
ПЕРЕДАЧ З ПІДВИЩЕНОЮ ВАНТАЖОПІДЙОМНІСТЮ. ТЕОРІЯ 

Стаття присвячена актуальному завданню підвищення показників працездатності зубчастих приводів машин. Для вирішення зазначеного 
завдання у статті запропоновано застосувати конхоїдальне зачеплення, виготовлене зі зміщенням вихідного контуру та особливими умовами 
контакту. Особливістю запропонованого зачеплення є менша у порівнянні зі звичайним конхоїдальним зачепленням чутливість до похибок 
виготовлення та монтажу. У результаті теоретичних досліджень були визначені показники працездатності такого зачеплення. Областю за-
стосування нового зачеплення є приводи машин для передачі великих потужностей. 

Ключові слова: циліндричні зубчасті колеса, конхоїдальне зачеплення, зсув профілю, опукло-опуклий контакт, характеристики зчеп-
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ПОКАЗАТЕЛИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ КОНХОИДАЛЬНЫХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ 
ПРЯМОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ С ПОВЫШЕННОЙ ГРУЗОПОДЪЕМНОСТЬЮ. ТЕОРИЯ 

Статья посвящена актуальной задаче повышения показателей работоспособности зубчатых приводов машин. Для решения указанной задачи 
в статье предложено применить конхоидальное зацепление, изготовленное со смещением исходного контура и особыми условиями контак-
та. Особенностью предложенного зацепления является меньшая, по сравнению с обычным конхоидальным зацеплением, чувствительность к 
погрешностям изготовления и монтажа. В результате теоретических исследований были определены показатели работоспособности такого 
зацепления. Областью применения нового зацепления есть приводы машин для передачи больших мощностей. 

Ключевые слова: цилиндрические зубчатые колеса, конхоидальное зацепление, смещение профиля, вогнуто-выпуклый контакт, ха-
рактеристики зацепления, прочность поверхности зубьев, потеря мощности зацепления 
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PERFORMANCE INDICATORS OF CONCHOIDAL STRAIGHT SPUR GEARS WITH INCREASED 
LOADING CAPACITY. THE THEORY 

The article is devoted to the actual problem of increasing the performance indicators of machine gear drives. To solve this problem, in the article pro-
posed to use a conchoidal engagement made with a shifting of the  reference profile and special contact conditions. A feature of the proposed engage-
ment is that it is less sensitive to manufacturing and assembly errors compared to conventional conchoidal engagement. As a result of theoretical stud-
ies, the performance indicators of such an engagement were determined. This made it possible to determine the level of load during further experimen-
tal tests of new gears. Contact strength and meshing losses were selected as performance indicators subject to further experimental verification. The 
ratios of these indicators, calculated for conchoidal spur gears with convex-convex contact, made with a shifting of the reference profile, with similar 
involute ones, are theoretically determined. Comparative analysis of performance indicators was carried out for gears of involute and conchoidal en-
gagement with the same parameters and shifting of the reference profile. It was found that for experimental conchoidal drives with shifting, the maxi-
mum load is 1.2 times higher than that of a similar involute drive with shifting, and the loss in engagement is 21% less. A rational area of application 
of the new gearing is machine drives for high power transmissions. 

Keywords: spur gears, conchoidal gearing, profile shift, convex-convex contact, meshing characteristics, teeth surface strength, gearing power 
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Вступ. Літературні дані свідчать про те, що най-
більшого поширення в сучасному машинобудуванні 
набули евольвентні зубчасті передачі. Для їх вироб-
ництва використовується складений вихідний твірний 
контур, окреслений прямими лініями на робочій діля-
нці і дугами кола за ДСТУ ISO 53-2001. Варто зазна-
чити, що традиційні передачі добре досліджені і резе-
рви зі вдосконалення практично відсутні. Підвищити 
здатність навантаження зубчастих приводів можна 
застосуванням неевольвентних передач, у яких робочі 
ділянки зубців утворені рейкою з криволінійним про-
філем. 

Найбільш простим, після прямолінійного вихід-
ного контуру, є вихідний контур, окреслений дугами 
кола. Його застосування в передачах Вільдгабера-
Новікова забезпечило підвищення навантажувальної 
здатності. Активні дослідження різних аспектів праце-
здатності таких передач почалися з 50-х років минуло-
го століття, не припинялися упродовж останніх деся-
тиліть [1–3], включаючи розширену версію передач 
[2] та передачі, утворені інструментом з параболічним 
профілем [3], і тривають дотепер [4–7]. Однак у цих 

передачах реалізується точковий контакт робочих по-
верхонь, тому необхідно забезпечити осьове пере-
криття (коефіцієнт осьового перекриття повинен бути 

1 ).  

У останні роки учені багатьох країн активно до-
сліджують можливість використання неевольвентних 
зачеплень з лінійчастим контактом. Поширення у світі 
такого підходу до удосконалення зубчастих зачеплень 
зумовлене розвитком нових методів утворення зубців. 
За даними [8] у останні десятиліття активно впрова-
джується у виробництво лазерне, електро-ерозійне та 
гідро-абразивне різання, адитивні технології, нові під-
ходи у обробці тиском, а також гібридні технології. Це 
дозволяє дослідникам пропонувати різні криві для 
профілювання зубців або рейок для їх утворення.  

Автори статті [9] представили огляд станом на 
2021 рік як неевольвентних передач з багаторічною 
історією (циклоїдальні передачі, передачі Новікова), 
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так і зачеплень, вперше запропонованих за останнє 
десятиліття. Серед останніх слід відзначити, напри-
клад, конволоїдне зачеплення [10], відмінною рисою 
якого є профілі зубців, які складені з декількох спря-
жених ділянок для реалізації опукло-ввігнутого кон-
такту. Такі передачі, хоча і мають на 20–35% більшу 
навантажувальну здатність, потребують великої точ-
ності виготовлення та монтажу.  

Передачі з S-подібним профілем (S-gear) були так 
названі їх авторами [11] з огляду на S-подібну форму 
лінії зачеплення. Вихідний контур таких передач опи-
саний степеневою функцією. В ході випробувань S-
передачі у порівнянні з евольвентними показали на 
20% більшу довговічність, проте вони так само як і 
[10] характеризуються більш складним виробничим 
процесом та підвищеними вимогами до точності виго-
товлення і монтажу.  

Косинусоїдальне зачеплення названо так його ав-
тором [12] через те, що зубці шестерні окреслені ко-
синусоїдою. Результати математичного і 
комп’ютерного моделювання, виконані автором [12], 
свідчать про переваги косинусоїдальних передач у 
порівнянні з евольвентними: на 22% нижчі контактні 
напруження, на 35% нижчі напруження згину. Автори 
[13] для аналогічних передач виявили ще більші пере-
ваги: 30% за контактними напруженнями та 50% за 
напруженнями згину.  

Автори дослідження [14] створили математичну 
модель передачі, яка має лінію зачеплення, окреслену 
параболою. Порівняльний аналіз таких передач з ево-
львентними показав, що нові передачі мають вищу 
контактну та згинну міцність, а також менше мініма-
льне число зубців з умови відсутності підрізання для 
буд-яких параметрів параболи.  

У роботі [15] представлено математичну модель 
зачеплення, яке має постійне значення приведеної 
кривизни у контакті зубців. Аналітичне порівняння 
таких передач з евольвентними показало, що вони є 
кращими за такими показниками, як контактні напру-
ження, питомі ковзання та товщина масляної плівки.  

Автори [16] провели експериментальне дослі-
дження розробленої ними раніше передачі С-С з опу-
кло-увігнутим контактом. Лінія зачеплення такої пе-
редачі описана дугами кола. У результаті ними було 
зафіксовано переваги передачі С-С за контактною ви-
тривалістю у порівнянні з евольвентною, яка мала 
торцевий коефіцієнт перекриття більше двох.  

Слід відзначити, що характерною рисою передач 
[10–16] є менший у порівнянні з евольвентною пере-
дачею коефіцієнт перекриття. 

Набуло широкого розповсюдження профілюван-
ня вихідного контуру дугами кола. Передачі, зубці 
яких утворені такими контурами, мають переваги, 
аналогічні з передачами [10-16]. Зокрема, вони менш 
схильні до підрізання, ніж евольвентні.  

Ця перевага дозволяє використовувати рейки, 
спрофільовані дугами кола, для розширення кінемати-
чних можливостей некруглих зубчастих коліс [17, 18].  

Автори [19] розробили нове зачеплення без ков-
зання між поверхнями зубців. Слід відзначити, що 
дослідні колеса були виготовлені з використанням 
адитивних технологій. Зубці передачі спрофільовані 
дугами кола. За рахунок конструктивних особливос-

тей між зубцями має місце локалізований контакт. І 
хоча профільне перекриття при такому контакті відсу-
тнє, коефіцієнт перекриття в них може сягати чоти-
рьох і навіть більше. Передачі [19] мають більшу кон-
тактну та згинну міцність.  

Існують й інші підходи до проектування передач 
з точковим контактом та чистим коченням зубців 
[20, 21] на основі синтезу геометрії зубців за лінією 
зачеплення. Вони так само мають переваги перед тра-
диційними. 

Складність виготовлення та забезпечення точно-
сті монтажу коліс передач [19–21], на думку їх розро-
бників, звужує область їхнього застосування до пере-
дач з колесами, виготовленими з полімерів із застосу-
ванням адитивних технологій. 

Для передач з лінійчатим контактом вихідний 
контур, спрофільований дугами кола, також забезпе-
чує переваги, які підтверджені теоретичними [22] та 
експериментальними [23] дослідженнями. Лінія заче-
плення таких зубчастих передач має вигляд конхоїди 
Нікомеда [23]. Будемо називати передачі з такою ліні-
єю зачеплення конхоїдальними і зачеплення – конхої-
дальним. 

Вперше теоретичні та експериментальні дослі-
дження конхоїдальних циліндричних передач були 
проведені автором роботи [23], а теоретичні дослі-
дження геометрії і показників працездатності аркових 
передач із таким зачепленням – авторами роботи [22]. 
Однак, застосовувані в цих роботах вихідні контури 
забезпечують опукло-увігнутий контакт зубців, що 
підвищує чутливість передач до похибок їх виготов-
лення і монтажу. Крім того, в роботах [22, 23] не вра-
ховано зсув вихідного контуру. 

Формули для визначення показників працездат-
ності конхоїдальних прямозубих передач, виготовле-
них зі зміщенням вихідного контуру, отримані в робо-
тах [24, 25]. Умови, при яких в таких передачах може 
бути реалізований опукло-опуклий контакт, отримані 
в роботі [26], де автором були синтезовані  вихідні 
контури, що дозволяють отримати зазначений кон-
такт, однак показники працездатності таких передач 
не оцінювалися. 

Метою даного дослідження є теоретичне визна-
чення переваг конхоїдального зачеплення з опукло-
опуклим контактом перед традиційним. 

Теорія конхоїдального зачеплення. Будемо ро-
зглядати конхоїдальні передачі як передачі, утворені 
твірною поверхнею, представленою на рис. 1, а в сис-
темі координат . При зачепленні твірна пове-

рхня з нарізуваними шестернею і колесом, пов'язани-
ми з системами координат  і , забез-

печує взаємне розташування систем координат, пред-
ставлене на рис. 1, b. 

ggOYX

111 YOX 222 YOX

Основою твірної поверхні є вихідний контур, 
представлений на рис. 1, c. Ділянки ОА і ОВ утворю-
ють робочу поверхню зуба, а ділянки О'А' і О'В' – ро-
бочу поверхню сусіднього зуба. Ділянка АА' формує 
перехідну поверхню зуба.  

У більшості випадків критерієм працездатності 
зубчастих передач, обмежуючим їх навантажувальну 
здатність,  є контактна міцність.  Тому інтерес  для по- 
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Рисунок 1 – Твірна поверхня конхоїдальних шестерень (а), система координат, яка використовується  
для дослідження (b) та вихідний контур  (с) 

 
дальшого дослідження представляють саме робочі 
поверхні зуба. Ці ділянки в площині (торцева 

площина системи координат ) визначаються 

як [26] 

ggOYX

ggg ZYX

 ділянка ОА 
 

;cos,sin 11  byxax gg        (1) 
 

 ділянка ОВ 
 

;cos,sin 11  byxax gg         (2) 

 ділянка О'А'  
 

,5,0,sin 122 ggg yyxax       (3) 
 

де  з (1); 1gy

 ділянка О'В' 
 

,5,0,sin 122 ggg yyxax     (4) 
 

де  з (2). 1gy

У формулах (1)–(4)  – кут профіля вихідного 
контура. Він вимірюється в межах від  на поча-

тковій прямій до x



wP
 ma  в точках A, A', B, B' та визна-

чає положення точки на профілі. Відповідно, о , 
 і 

щ a
b   зв’язані залежностями 

 

wPwP ba  cos,sin . 
 

Для спрощення формул, представлених далі, 
формули (1)–(4) відповідають значенням модуля 

1m  мм. Для іншого значення модуля праві части-
ни необхідно помножити на . Для подальшого 
дослідження можна вважати, що зуб твірної поверх-
ні симетричний. Тому будемо розглядати тільки ро-

m

Твірна поверхня 

Ділильна площина 

Ділильне коло 

Вихідний контур 

Ділильне коло 

Ділильна лінія 
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бочу частину, утворену ділянками ОА і ОВ. Коорди-
нати представимо у вигляді 

 

 cos,sin 11  byxax gg  
 

Тут і далі верхній знак буде відповідати ділянці 
ОА, нижній – ділянці ОВ. Приймемо також, що ОА 
служить для утворення ніжки зуба шестерні і голів-
ки зуба колеса, ОВ – голівки зуба шестерні і ніжки 
зуба колеса. 

При зачепленні твірної поверхні з нарізуваними 
зубцями повинна виконуватися умова, що вектор 
відносної швидкості перпендикулярний нормалі до 
поверхні. Дана умова стосовно конхоїдальної пере-
дачі з використанням [27] дає рівняння верстатного 
зачеплення у вигляді 

 

 
  .0sin

cos 2,12,1





ctgxa

rb w





                
(5) 

 

Рівняння (5) встановлює взаємозв'язок між ку-
том  повороту шестерні або колеса з кутом 2,1  . 

Оскільки  визначає точку на профілі, то рівняння 
(5) пов'язує положення шестерні і колеса з розташу-
ванням лінії контакту на твірній поверхні. Рівняння 
(5) дозволяє також отримати рівняння активних по-
верхонь зубців шестерні [27] 
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в системах координат  і , пов'язаних 

відповідно з шестернею і колесом (рис. 1, b). 
111 YOX 222 YOX

Рівняння (5) спільно з (6) і (7) дозволяють ви-
значати положення лінії контакту в зачепленні зу-
бців шестерні і колеса при відомому 2,1 . 

Показники працездатності конхоїдальної пе-
редачі. Для порівняння конхоїдального зачеплення з 
традиційним були обрані два показника – контактна 
міцність і втрати на тертя в зачепленні. 

Контактна міцність оцінюється виходячи з при-
пущення, що величина контактних напружень є по-
стійною уздовж контактної лінії внаслідок прироб-
ляння зубчастих передач під навантаженням. Це 
припущення зазвичай використовується при розра-
хунках звичайного зачеплення [28], оскільки воно 
добре корелює з експериментальними результатами. 
Воно було використане у дослідженні [22] для ви-
значення відносної характеристики контактної міц-
ності. Якщо вираз [22] перетворити для конхоїдаль-
них циліндричних передач, отримаємо 
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Приведена кривизна робочих поверхонь у на-
прямку, перпендикулярному лінії миттєвого контак-
ту 
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Значення H  фактично є коефіцієнтом наван-

таження для контактних напружень. Він містить ге-
ометричні параметри зуба і впливає на критично 
допустиме навантаження для умови контактної міц-
ності 

Hww bkrT  11 ,                         (9) 
 

де – коефіцієнт пропорційності k
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визначається з рівняння Герца 
 

redrednH Eq  418,0 .    (11) 
 

Значення питомого навантаження можна отри-
мати з урахуванням (9) та (10) 
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Критичне навантаження відповідає граничному 
значенню  для maxk  HH  , де   – допустиме 
контактне напруження. Таким чином, максимальний 
крутний момент для контактної міцності є 

H

 

  HwwH brkT  1max1 .           (13) 
 

Аналіз залежності (13) свідчить про те, що при 
порівнянні передач з однаковими параметрами коліс, 
але з різною геометрією зубців, більш високий 

H свідчить про більшу навантажувальну здатність. 

Для традиційних передач залежність для визначення 
максимально допустимого крутного моменту може 
бути отримана з [28] у вигляді 
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де   – ділильний діаметр шестерні;  1wd

HZ  – коефіцієнт перекриття;  

MZ  – коефіцієнт пружності;  

Z  – коефіцієнт пропорційності;  

HK  – коефіцієнт поперечного навантаження;  
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HK
 
– коефіцієнт торцевого навантаження;  

VK  – внутрішній динамічний коефіцієнт. 

За результатами роботи [22] втрати потужності 
зчеплення визначаються як 
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де , 20  – кутові переміщення шестерні, які 

відповідають профільним кутам 1  та 2

10 
  max max , на 

вершині зубця шестерні та колеса відповідно.  
Значення  та  можуть бути визначе-

ні з рівнянь 
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– швидкість ковзання.  gv

Її можна отримати для конхоїдального зачеп-
лення на основі результатів дослідження [26] 
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У рівнянні (15) коефіцієнт тертя ковзання в зоні 
контакту зубців  визначається відповідно до [29] f

 

,

lg1009,0

35,01,007,025,0

1,0

























 


gred

red

reda
n

vv

E

RBHN
qf

 (16) 

 

Рівняння (16) справедливо за умов 1 сСт; 
 кгс/см;  см/с;  кг/см300nq

20gv

100v

,0red

5000BHN

10aR

2; 

 см/с; 5 см; 5 см∙сСт. Як-

що ці умови не виконуються, коефіцієнт тертя ков-
зання визначається рівнянням

/1

 [30] 
 

  4,13,01,0008,0

1




 HVV
f ,       (17) 

 

де ,     34 104,01013,047,0, HH H  – 

в кг/см2. 
Одиниці вимірювання параметрів, включені до 

(16) та (17), наведені відповідно до [29, 30]. 
Сума швидкостей контактних точок 
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При експериментальних дослідженнях втрати в 
зачепленні визначаються через ККД трансмісії. 
Останній обчислюється на підставі вимірів активної 
потужності електродвигуна  з урахуванням кру-

тного моменту на виході  
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де c  – ККД муфти, що з'єднує випробовуваний 

редуктор з електродвигуном;  

Mn  – частота обертання валу електродвигуна, 

об/хв. 
Теоретично значення ККД редуктора можна 

отримати за відомою залежністю [30] 
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де mm  1  – ККД зачеплення; 

rest  – значення ККД інших втрат в редукторі. 

Беручи значення , можна порів-

ати дані, отримані для евольвентних і конхоїда-
их передач теоретично 
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свідчить про до-

стовірність отриманих результатів. 
Тут і далі верхні індекси « inv » та « con » бу-

дуть застосовуватися відповідно для евольвентних 
та конхоїдальних передач. 

Слід зазначити, що залежності (8) і (15) пред-
ставлені в загальному вигляді і справедливі також і 
для традиційних передач. 

Значення H  в (8) для звичайних зубчастих 

коліс може бути визначене з використанням формул 
[22]. Це може бути застосовано, оскільки квазі-
евольвентні аркові зубчасті колеса мають евольвен-
тне циліндричне зачеплення в середньому перерізі. 
Залежність   від положення контактної лінії в (15) 

для звичайного зачеплення також може бути визна-
чена за [22]. 

Як зазначено раніше, в роботі [25] було дослі-
джено вплив параметрів вихідного контуру на хара-
ктер контакту сполучених поверхонь зубців. Зокре-
ма, було встановлено, що опукло-увігнутий контакт 
зубців шестерні і колеса має місце при наступному 
співвідношенні параметрів вихідного контуру 

. wPwrxa  2
1 sin

Контакт опуклих поверхонь зубців шестерні і 
колеса матиме місце при виконанні умови 

 

max
2

2 sin wrxa  .              (20) 
 

Із використанням умови (20), що забезпечує ко-
нтакт опуклих зубців коліс, у роботі [25] синтезова-
но 23 вихідних контури з задовільними геометрич-
ними параметрами, з яких вибрано три вихідних ко-
нтури конхоїдального зачеплення (табл. 1). Критері-
єм вибору вихідних контурів була близькість зна-

. 
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чення wP  до кутів профілю евольвентних передач 

20º (найбільш поширений), а також 25º і 28º, що за-
стосовують у передачах спеціального призначення 
[31]. 

Аналіз результатів. Порівняльний аналіз пока-
зників працездатності проводився для зубчастих 

передач евольвентного і конхоїдального зачеплення 
при однакових параметрах і зміщенні вихідного кон-
туру. При цьому для аналізу були прийняті парамет-
ри зубчастих коліс і робочі характеристики, пред-
ставлені у табл. 2. 

Таблиця 1 – Параметри вихідних контурів конхоїдальних передач ( ) 1m

Вихідний 
контур max  wP  a  b    fPaP hh   fPаP сс   fPаP   

№ 1 23 19,602 6,072 17,050 18,101 1 0,26178 0,42966 

№ 2 28 24,853 8,545 18,448 20,331 1 0,17329 0,32663 

№ 3 30,69 27,968 10,18 19,176 21,711 0,9 0,15895 0,32465 
 

Таблиця 2 – Параметри аналізованих зубчастих передач 

№ Параметр 
Позна-
чення 

Передача №1 Передача №2 Передача №3 

1 Кількість зубців шестерні 1z  18 18 30 

2 Кількість зубців колеса 2z  18 72 72 
3 Передатне число u  1 4 2,4 
4 Модуль, мм (см) m  10 (1) 

5 
Коефіцієнт зміщення шестерні x , 

колеса x  
x  

0; 
0,3; 
0,5 

0; 
0,3; 
0,5 

0; 
0,3; 
0,5 

6 Ширина зачеплення, мм (см) wb  100 (10) 

7 Частота обертання шестерні, рад/с 1  100 

8 Модуль пружності матеріалу коліс, кг/см2 Е  6101,2   
9 Твердість зубців, кг/см2 BHN  25000 

10 
Шорсткість робочих 
поверхонь зубців, см aR  5102,3   

11 В’язкість масла,  сСm 1  20 

12 Крутний момент на валу шестерні, Нм 1Т  2000 
    

У табл. 3 наведено результати порівняння показ-
ників працездатності конхоїдального зачеплення, 
утвореного вихідними контурами № 1, № 2 і № 3 з 
коефіцієнтами зміщення ; 02,1 x 3,02,1 x

/18/ 21

 і 

 та числами зубців 5,02,1 x 18zz , 

 і  з аналогічними еволь-

вентними. Наведені значення показників відповідають 
граничним точкам поля зачеплення, а саме: точка 1 – 
це точка контакту головки зуба шестерні та ніжки зуба 
колеса (вихід зубців із зачеплення), точка 2 – це точка 
контакту ніжки зуба шестерні та головки зуба колеса 
(початок зачеплення). 

72/18/ 21 zz 72/30/ 21 zz
 
 

Таблиця 3 – Порівняльна оцінка значень показників працездатності  
 

Передача № 1 Передача № 2 Передача № 3 
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1 0,942 1,249 0,504 1,95 0,942 1,185 0,765 1,28 0,91 1,23 0,72 1,35 
№ 1 

2 0,942 1,251 0,5 1,96 0,896 1,487 0,259 3,78 0,87 1,37 0,54 1,83 

1 0,969 1,187 0,705 1,39 0,969 1,153 0,81 1,21 0,95 1,17 0,79 1,24 
0 

№ 2 
2 0,969 1,19 0,701 1,39 0,94 1,292 0,595 1,64 0,95 1,24 0,70 1,39 
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Закінчення табл. 3 
Передача № 1 Передача № 2 Передача № 3 
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1 0,963 1,143 0,786 1,24 0,963 1,121 0,848 1,15 0,94 1,13 0,84 1,17 
0 № 3 

2 0,963 1,146 0,781 1,25 0,927 1,196 0,726 1,34 0,94 1,16 0,79 1,24 

1 0,979 1,29 0,24 4,09 0,979 1,212 0,709 1,39 0,98 1,27 0,66 1,48 
№ 1 

2 0,895 1,225 0,638 1,54 0,872 1,36 0,523 1,87 0,87 1,30 0,65 1,50 

1 0,957 1,211 0,592 1,66 0,957 1,162 0,779 1,26 0,94 1,19 0,75 1,30 
№ 2 

2 0,948 1,166 0,774 1,26 0,908 1,223 0,713 1,37 0,89 1,19 0,77 1,26 

1 0,956 1,162 0,718 1,36 0,956 1,13 0,822 1,19 0,94 1,15 0,80 1,22 

0,3 

№ 3 
2 0,92 1,121 0,841 1,16 0,926 1,152 0,806 1,21 0,94 1,14 0,83 1,17 

1 1,015 1,312 0,016 62,75 1,015 1,232 0,675 1,46 0,97 1,28 0,63 1,56 
№ 1 

2 0,855 1,198 0,732 1,34 0,928 1,276 0,677 1,44 0,87 1,24 0,74 1,33 

1 1,002 1,232 0,538 1,82 1,002 1,184 0,746 1,31 0,98 1,22 0,72 1,37 
№ 2 

2 0,969 1,149 0,825 1,18 0,905 1,178 0,789 1,24 0,88 1,16 0,82 1,18 

1 0,982 1,178 0,675 1,45 0,982 1,144 0,797 1,23 0,98 1,17 0,77 1,27 

0,5 

№ 3 
2 1,007 1,107 0,882 1,10 0,92 1,121 0,86 1,13 0,95 1,11 0,88 1,11 

 
Таблиця 4 – Відношення значень показників конхоїдальної передачі зі зміщенням до показників передачі без зміщення 

Передача № 1 Передача № 2 Передача № 3 
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1 1,318 1,033 1,241 0,81 1,318 1,081 0,885 1,13 1,30 1,06 0,91 1,11 
0,3 

2 0,725 0,979 0,895 1,11 0,7 1,036 0,811 1,23 0,72 1,00 0,98 1,02 

1 1,513 1,051 1,557 0,64 1,513 1,128 0,827 1,21 1,49 1,10 0,86 1,17 
№ 1 

0,5 
2 0,51 0,958 0,862 1,16 0,514 1,062 0,733 1,36 0,50 0,99 0,97 1,03 

1 1,281 1,021 1,07 0,94 1,281 1,055 0,913 1,10 1,29 1,04 0,93 1,08 
0,3 

2 0,724 0,981 0,963 1,04 0,685 1,021 0,9 1,11 0,68 0,99 1,00 1,00 

1 1,483 1,039 1,145 0,88 1,483 1,097 0,858 1,17 1,52 1,08 0,87 1,15 
№ 2 

0,5 
2 0,53 0,966 0,955 1,04 0,476 1,037 0,851 1,18 0,46 0,98 1,00 1,00 

1 1,293 1,017 1,035 0,97 1,293 1,046 0,923 1,09 1,30 1,03 0,94 1,07 
0,3 

2 0,668 0,978 0,988 1,01 0,683 1,02 0,933 1,07 0,70 1,00 1,00 1,00 

1 1,504 1,031 1,071 0,94 1,504 1,082 0,873 1,15 1,55 1,07 0,89 1,13 
№ 3 

0,5 
2 0,463 0,966 0,991 1,01 0,444 1,033 0,896 1,11 0,46 0,99 1,00 1,00 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

У табл. 4 представлено порівняння показників 
конхоїдального зачеплення, виготовленого зі змі-
щенням вихідного контуру при 3,01 x ; 3,02 x  

x x верхні індекси «

 і

5,01  ; 5,02   ( x ») з показни-

ками конхоїдального зачеплення без зміщення (вер-
хні індекси « 0 »). 

Аналіз таблиць 3 і 4 свідчить про те, що в порі-
внянні з евольвентними передачами в межах поля 
зачеплення запропоновані конхоїдальні передачі 
мають кращі показники працездатності. При збіль-
шенні кута профілю вихідного контуру на початко-
вій прямій і збільшенні зміщення вихідного контуру 
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від 0 до 0,5 показники працездатності передач пере-
важно покращуються. При цьому перевагу слід від-
давати додатному зміщенню для зубців шестерні і 
від’ємному – для зубців колеса. 

Висновки. В якості показників працездатності, 
що підлягають подальшій експериментальній пере-
вірці, обрані контактна міцність і втрати в зачеплен-
ні. Теоретично визначено відношення цих показни-
ків, обчислених для конхоїдальних прямозубих пе-
редач з опукло-опуклим контактом, виготовлених зі 
зміщенням вихідного контуру, з аналогічними ево-
львентними. Встановлено переваги конхоїдальних 
передач. Зокрема, для конхоїдальних передач зі змі-
щенням максимальне навантаження в 1,2 рази вище, 
ніж аналогічних евольвентних передач зі зміщенням, 
а втрати в зачепленні на 21% менше. 
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