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МЕТОДИКА РОЗРАХУНКУ ІНТЕНСИВНОСТІ ШУМУ ЗУБЧАСТОЇ ПЕРЕДАЧІ, 

ЗУМОВЛЕНОГО ПОХИБКАМИ КОНТАКТНИХ ПОВЕРХОНЬ 

Зубчасті передачі та трансмісії є і на перспективу будуть залишатися невід'ємними 

компонентами сучасних машин і механізмів, які в приводах, редукторах, скринях передач і 

швидкостей забезпечують зміну швидкості, крутного моменту і напрямку виконавчих 

ланок. Шестерні використовуються у продукції практично усіх галузей машинобудування, 

проте, основним виробником шестерень є автомобілебудування, на яке припадає 80%. При 

щорічному випуску автомобілів 60 мільйонів, тільки в цій галузі виробляють щороку 

порядку 900 млн. шестерень.  

У наш час одним з найважливіших параметрів експлуатаційної якості машин загалом, 

та автомобільної техніки зокрема, є шум приводу. Акустичне навантаження від роботи 

коробки швидкостей створює. Особливо важливою ця проблема є для виробників 

електроавтомобілів, в яких електропривід доповнюють 2 - 8-ми ступеневими механічними 

коробками швидкостей, що дає змогу значно покращити якість приводів та збільшити їх 

життєвий цикл. В таких автомобілях шум від роботи коробки швидкостей не маскується 

роботою кривошино-шатунної і поршневої групи двигуна внутрішнього згорання і створює 

для користувачів негативний тоновий ефект високої частоти. Це підносить вимоги до 

акустики зубчастих передач на новий рівень, тому дослідження закономірності виникнення 

звукових хвиль та розроблення заходів для зменшення їх рівня є актуальною задачею 

сучасного автомобіле – та машинобудування в цілому. 

Аналіз виникнення шуму та вібрацій під час роботи машин, механізмів, обладнання, 

устаткування і різних технічних засобів показує, що основною  причиною звуку є 

просторові відхилення поверхонь, які перебувають в рухомому контакті з певною частотою, 

при цьому основним джерелом шуму є редуктори і коробки швидкостей. Найвищий рівень 

звукових коливань виходить від зубчастих коліс, а при тривалій експлуатації редукторів – 

також від їх підшипників. 

Діапазон частот, в якому діють похибки коліс як джерела звуку ми ділемо на дві групи: 

1 –- ті,  що проявляються за один оберт колеса (нижчої частоти); 2 – похибки, що генерують 

звук при контакті зубчастих профілів. Відхилення першої групи: похибки кроку 

зачеплення, радіальне биття, відхилення напрямку зубців, непаралельність осей і коливання 

міжцентрової віддалі викликають ударні навантаження з частотою, кратною кількості 

зубців колеса. Другу групу утворюють макро- і мікровідхилення профілів, які, залежно від 

кроку можуть мати вид хвилястості рельєфу зубців, або шорсткості і є джерелами коливань 

вищих частот. Якщо завершальною операцією є зубошліфування, або зубохонінгування, то 

мікронерівності профілів виникають внаслідок вібрацій пружної системи верстата на різних 

частотах. Ці відхилення є основним джерелом шуму передачі, а механічна природа 

утворення звуку полягає в тому, що під дією навантаження поверхні зубців, які мають 

виступи, пружно деформуються. Енергія, що витрачається на це деформування, після 

виходу зубця з контакту і пружної релаксації нерівності перетворюється в енергію 

одиничного звукового імпульсу, а при постійному контакті в передачі генерується звукова 

хвиля.  

Пружні деформації похибок профілів спряжених зубців в процесі динамічного контакту 

розглядаємо як два види пружного деформування – стиску та зсуву. На основі базових 

положень теорії пружності твердого тіла виведено залежності для розрахунку величини 

таких деформацій:  
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- стиск в напрямку нормалі до профілю: 
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- зсув в напрямку дотичної до профілю: 
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де – Р сили в передачі;  

, Е, і G – відповідно, коефіцієнт Пуассона, модуль пружності і модуль зсуву;  

H – ширина вінця колеса і шестерні в передачі.  

Обидва види пружної деформації мікровиступу – «стиск - пружне відновлення» і «зсув - 

пружне відновлення» відбуваються одночасно. Приймаючи до уваги, що звукова хвиля 

поширюється сфероподібно, то можемо прийняти, що амплітуда зміщення внаслідок 

пружних нормальної y і дотичної x деформацій мікронерівності з початковою висотою h 

буде рівна: 

 22a yx  , мм,  (3) 

Рівень звукового тиску, який створює звукова хвиля в повітрі від джерела механічного 

коливання з такою амплітудою, визначений відносно опорного акустичного тиску, або 

акустичного порогу p₀ становить: 
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де  – густина повітря;  

С – швидкість звуку в повітрі;  

 – частота похибки, Гц;  

а – амплітуда джерела; p₀ = 20 мкПа. 

На рис. 1, а показано залежність інтенсивності звукової хвилі, що поширюється в повітрі, 

від похибки профілю, по якому відбувається рухомий контакт із шестернею, та від частоти 

цієї похибки. На рис. 1, б наведено графік рівня шуму передачі, в якій колесо і шестерня 

виготовлені за 10 ступенем точності.  
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Рис. 1 – Залежність рівня звукового тиску  від величини похибки профілю і її частоти а) та 

рівень інтенсивності звуку передачі б) 

Отримані залежності для прогнозування інтенсивності звуку дають основу для 

встановлення обґрунтованої точності фінішної обробки коліс з метою забезпечення 

допустимих рівнів шуму під час експлуатації приводів на основі розрахунку відповідних 

робочих режимів різання, зокрема, швидкості різання. 
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