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ПРЕДИСЛОВИЕ 

В современном машиностроении для осуществления враще

ния между валами со скрещивающимися осями наряду с дру

гими видами передач применяются модифицированные глобоид
ные (рис. 1) и червячно-спироидные передачи (рис. 2), которые 
прошли сложный путь своего раз-
вития, и хотя известен ряд разно-

видностей таких передач, описан-
ных в технической и патентной 
литературе, промышленное зна-

чение в настоящее время имеют 

лишь немногие из них, рассмат-

риваемые в настоящей работе. 
Вследствие благоприятных ус

ловий смазки зацепления эти пе
редачи отличаются высокой на
грузочной способностью и боль
шим коэффициентом полезного 

Рис. 1. Модифицирован
ная глобоидная передача. 

действия. В 1968 r. был введен 
-стандарт на основные параметры 

глобоидной модифицированной 
передачи (ГОСТ 9369-66), а в 
1973 г.-стандарт на расчет геометрии (ГОСТ 17696-72). 

Идеи примитивной глобоидной передачи были показаны еще 
в работах Леонардо да Винчи (1452-1519 rr.). 

Практически выполненные глобоидные передачи в курсе ма
шиностроения были описаны во второй половине XIX века. Уже 
в 1902 r. инженерами судостроителями Петербурга были изготов
лены rлобоидные передачи, которые были установлены в меха
низмах судов, участвовавших в дальнейшем в русско-японской 
войне. Резкий сдвиг в освоении глобоидных передач был связан с 
разработками С. И. Кона, получившего ряд патентов, которые 
были использованы фирмой Мичиган Тул. 

Значительного усовершенствования современные глобоидные 
передачи достигли у нас в стране благодаря работам Я. И. Ди
кера, Л. И. Сагина, П. С. Зака, научно-исследовательской груп
пы Московского авиационного института им. С. Орджоникидзе, 
Всесоюзного научно-исследовательского и проектно-технологи
ческого института угольного машиностроения (ВНИИПТугле
маш), Центрального научно-исследовательского института техно
JIОrии машиностроения и др. 
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Червячно-спирондные передачи представляют собой новый 
прогрессивный вид передач с перекрещивающимися осями. Зuа
чительное разви~ие эти передачи получили у нас в стране б~аго
даря работам, проводимым группой исследователей Ижевского 
механического института, Б. Д. · Зотова, Н. С. Голубкова, 
И. М. Троицкого, А. К. Георгиева, В. И. Гольдфарба и др. 

В зависимости от вида кривых, образующих профили зубьев, 
различают зубчатые передачи колесами ·с эвольвентным и не;. 

Рис. 2. Ч~рвячно-спироидная передача. 

эвольвентным профилями. Получившая в настоящее время боль
шое распространение эвольвентная система зацеплеюlЯ в зу( а
тых передачах была предложена в 1754 г~ в России акад. J :о
нардом Эйлером. Широкое распространение этой системы об1 [С-; 
няется существенными преимуществами ее по сравнению с J ,у

ги:ми системами зацепления. Основные из этих преимуще ~в: 
высокая изгибная прочность· зубьев; простота и удоqство :11 ·о ... 
товления; возможность зацепления каждого колеса с любым ~о
лесьм того же модуля; небольшая чувствитель}Jостъ передачи к 
изменениям межосевоrо расстояния. . 

Однако многолетняя эксплуатация зубчатых передач с эволь
вентным зацеплением вскрыла и существ:енные их недостатки. 
К ним относятся: сравнительно невысокая контактная прочность· 
зубьев; необходимость повъtш~нной жесткости элементов передач 
(колес, валов, опорных частей и др.); сравнительно большие по
тери от трения в зацеплении. 

Следствием таких недостатков является то, что эти передачи
в ряде случаев не удовлетворяют современн~м требованиям~ 
предъявляемым к ним. Поэтому наряду с дальнейшим совершен
ствованием зубчатых передач с эвольвентным зацеплением ве
дутся поиски новых систем зацепления, которые при сохранении 

основных преимуществ эвольвентного зацепления дали бы воз-
можность дальнейшего увеличения нагрузочной способности 
зубьев. 
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В.1954 г.·в СССР М. Л. Новиковым была создана новая теориs, 
зацепления, предназначенного для передачи большой мощностиf 
На базе этой теории им предложена новая высокоэффективная то. 
чечная система зацепления и разработан конкретный, весьма пер, 
спективный вид передач с круговыми или близкими ·К дугам ок" 
ружности профилями. Эти профили позволяют значительно по~ 
высить нагрузочную способност:q передач, снизцть потери в зацеп" 
лении и существенно уменьшят.ь ·· 
влияние деформаций элементов 
передач на равнрмерность рас" 

пределения нагрузки по зубу. 
В 1955 г. М. Л. Новиков изго" 

товил первые образцы цилиндри-
ческих (рис. 3) и конических 
(рис. 4) зубчатых колес запо
люсного · зацепления с круговым 
профилем. Дальнейшая · реализа
ция идей М. Л. Новикова привела 
в 1960 г. к разработке геометрии 
зубчатых передач с дозаполюсным 
зацеплением (рис. 5). Экспери
ментальная . проверка показала, 

что передачи с дозаполюсным за

цеплением обладают более высо
кой несущей способностью по 
сравнению с передачами ~ запо

люсным зацеплением. 

В результате широкого раз
вития исследований передач 
М. Л. Новикова в 1963 г. был соз
дан нормальный исходный контур 
с заполюсным зацеплением (нор-. 

Р и с. 3. . Цилиндрические 
зубчатые колеса с заполюс

ным зацеплением. 

маль машиностроения МН 4229-63), а после 1970 г. были вве
дены ст~ндарты на модули (ГОСТ 14186-69) и исходный кон" 
тур для дозаполюсного зацепления (ГОСТ 15023-76). 

В настоящее время в нашей стране и в некоторых зарубежных 
странах передачи с зацеплением Новикова находят все возраста" 
ющее применение. Уже сейчас более 70 % всех редукторов, вы" 
пускаемых в н~шей стране специализированными редукторными 
заводами, изготовляются с зацеплением Новикова. Это зацепле
ние находит широкое распространение в тяжелом, транспортном 

и горном машиностроении. Его внедр~ние в нашей стране имеет 
большqе общегосударственное значение. Современные методы 
расчета, ра~сматриваемых передач базируются на эксперимен
тальных и теоретических работах ряда научно-исследовательских 
институтов и вузов страны, среди которых: институт машинове" 

дения АН СССР, ЦНИИТМАШ, ВНИИНМАШ, ВВИА 
им. Н. Е. Жуковс~ого, ЛКВВИА им. А. Ф. Можайскогq, MBTV 
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flM. Баумана, Одесский политехнический~ Ленинградский механи
ческий, Уральский политехнический, Ижевский механический и 
)r.p. Большие работы в этой области ведутся и на таких крупней
'iпих машиностроительных заводах, как: Новокраматорский, 
'Уралмаш, Ижевский, Кировский в Ленинграде, других заводах 
и зарубежных фирмах. 

В работе ставится задача в удобной форме для практиче~ 
ского примен~ния и изучения в курсе «Детали машин» пред-

Рис. 4. Конические зубчатые колеса с 
заполюсным зацеплением. 

ставить методы расчета современных модифицированных глобо-· 
идных, червячно-сriироидных, заполюсных и дозаполюсных пере

дач с зацеплением М. Л. Новикова, показать теоретические осно
вы получения расчетных зависимостей. 

Основные теоретические положения, касающиеся геометриче
ского расчета этих передач, излагаются в курсе теории меха

низмов и машин, поэтому в настоящем учебном пособии приво
дятся· лишь краткие сведения, необходимые для определения раз
меров, выбора рациональных параметров передач и понимания 
сущности явлений, связанных с расчетом их на прочность. Приня
тая терминология и обозначения соответствуют действующим 
стандартам на основные параметры, геометрические и прочност-

ные расчеты, в частности, ГОСТ 21354-75 и требованиям СЭВ. 
В книге обобщен многолетний опыт работы цад методами 

·расчета зубчатых и червячных передач в Уральском политехни
ческом институте им. С. М. 1\ирова, Ижевском механическом ин-· 
ституте, а также других институтах и на машиностроительных 

заводах Урала. Данная работа не может претендовать на всесто
роннее рассмотрение таких сложных вопросов, какими явля

ются расчеты и проектирование современных зубчатых и червяч
ных передач. Некоторые физические явления, предпосылки и тео
ретические положения рассматриваются в работе лишь в упро
щенном схематическом виде. В случае необходимости более глу-
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боко разобраться в них читателю рекомендуется специальная 
литература. 

В учебном пособии, состоящем из трех частей, рассматрива
ются последовательно: расчет плоских зацеплений (Цилиндриче
ские зубчатые передачи, 1 часть); 
пространственных зацеплений 
( Конические и червячные пе
редачи, 11 часть); новых видов 
зацеплений (Передачи Новикова, 
глобоидные и червячно-спироид
ные,, 111 часть) . 

В этой книге излагается 
111 часть, которая посвящена во
просам расчета модифицирован
ных г лобоидных, червячно-спиро
идных передач, а также передач 

с заполюсным и дозаполюсным 

зацеплением М. Л. Новикова. 
В главе по червячно-спироидным 
передачам получила отражение 

работа Б. Д. Зотовао} и Н. С. Го
лубкова, изложенная в [ 11] . 

Перевод основных· расчетных 
зависимостей, показанных в при
ложении 111, из технической сис
темы единиц в систему СИ выпол
нен Г. И. Казанским. 

Автор приносит благодарность 
К. А. Шавкуновой за помощь 
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Р и с. 5. Цилиндрические 

· зубчатые колеса с доза-
полюсным зацеплением. 

при оформлении рукописи и будет признателен читателям за по
желания и замечания по улучшению настоящего учебного 
пособия. 



Глава первая 

МОДИФИЦИРОВАННАЯ ГЛОБОИДНАЯ ПЕРЕДАЧА 

1.1. Общие положения 

Глобоидна·я передача представляет собой усовершенствованную 
червячную передачу. В отличие от червячной цилиндрической 
передачи, у которой червяк имеет цилиндрическую форму, в гло
ооидной передаче червяк имеет форму тора, чем достигается улуч
шение режима смазки зацепления, создаются условия для воз

никновения ·?КИдкостного или полужидкостноrо режимов трения. 

Отсюда возникают основные достоинства г лобоидной передачи по 
сравнению с червячной цилиндрической, кm'Ьрые состоят в том, 
что она обладает большей нагрузочной способностью, имеет более 
высокий КПД и более надежна в эксплуатации. 

Значение нагрузочной способности и КПД зависят от ряда 
параметров передачи. Нагрузочная способность по. сравнению 
с червячной цилиндрической передачей выше в 1,5 ... 4 ра~а, а 
КПД .при и~ 40 ... 80 и и~ 20· ... 40 соответственно 0,8 и 0,9. 
В остальных случаях - 0,98. Более точные значения КПД при
водятся, например, в [ 1]. 

К недостаткам г лобоидной . передачи следует отнести: необхо
димость в специальном оборудовании (или оснастке) при изготов
леющ; необходимость в повышенной точности изготовления; на
личие весьма больших осевых усилий на червяке, вызывающих 
необходимость применения сложных конструкций опорных узлов. 

В главном сеч~_нии / -/ (рис. 1.1 и 1.2) r лобоидной передачи 
червяк и колесо имеют форму круговых прямобочных реек. Пря
мые, являющиеся продолжением боковых сторон профилей этих 
реек, касаются окружности диаметра Dp, которая называется 
профильной окружностью. Обод коле~а очерчен радиусом R02 из 
центра, который несколько смещен относительно оси вращения 
червяка. Окружность диаметра d2 в главном сечении / - /, по 
которой номинальная толщина зубьев равна ширине впадин, 
называется расчетной .окружностью колеса. При вращении во
круг оси червяка дуга расчетной окружности колеса опишет тор, 
который называется расчетным глобоидом червяка. Окружность 
диаметра d1 в среднем сечении / / - / / расчетного r лобоида на
зывается расчетной · окружностью червяка. Характер контакта 
зубьев колеса и витков червяка линейчатый. В результате при-
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работки и деформаций, так же как и в червячной передаче с ци
линдрическим червяком, контактные линии превращаются в по

верхность. 

· К~к видно. из рис. 1.1, 6, контактных линий две. Одна кон· 
тактная линия аа сохраняет свое неизменное положение и нахо· 

а I-I 

11 
Рис. 1.1. R конструктивным особенностям модифицированноА передачи: 

а - глобоидное зацепление; б - положение контактных .пиний. 

дится в главном : сечении r лобоидной передачи / -/, а. другая 
ЬЬ - в процессе работы перемещается нз одного положения 
в другое. В червячной цилиндрической передаче, как уже отме
чалось, проекция вектора скорости скольжения V~к либо совпа-

дает с касательной к контактным линиям, либо составляет с ними 
-малый угол . б . . В rлобоидной передаче этот угол значительно 
больше ( б ~ 90°). Вследствие этого в r лобоидном зацеплении 
создаются благоприятные условия для возникновения жидкост
ного или полужидкостноrо режимов трения. Созданию ~аких 
условий способствует также особая форма, которую придают 
-витку 'L\ервяка модифицированной глобоидной передачи (см. рис. 1.3). 
В отличие от классической rлобоидной передачи, у которой TOJJ.· 

· щина витков червяка в различных поперечных сечениях один~

кова (см. линии К на рис. 1.3, б), в модифицированной передаче 
она изменяется по параболическому закону (см. линии М на 
рис. 1.3, б), который определяется кривой модификации (рис. 1.3, а), 

. . g 



В соответствии с ГОСТ 9369-66 эта кривая представляет собой 
ква~ратичную параболу: 

л,р=л(о,з+о,1 :J2, (l.I) 

где Л = (0,0003 + О,000034и) а- наибольшая глубина модифи
кации; "с - половина угла расчетного обхвата; ,Р-текущая угло
вая координата образующей червяка (-vc<'Ф<vc). 

I-I 

Р и с. 1. 2. Г лобоидное зацепление~ 
а - касатепьная к профипьной окружности: 6 - линии, пересекающиеся на оси враще

ни~ копеса; ар - профильный yro.n; Pt -дуговой шаг. 

Такая форма витка получается при изготовлении червяка 
с помощью специального корректирующего устройства [ 1, 2]. 
В результате между зубьями колеса и витка.ми червяка образу
ются зазоры переменного сечения и обеспечиваются хорошие усло
вия для заклинивания смазки. 

Современная модифицированная r лобоидная передача прошла 
сложный путь своего развития. · До модифицированных применя
лись, так называемые, классические глобоидные передачи с оди
наковыми поперечными сечениями витка червяка, которые после 

изготовления длительное время не обеспечивали высокой нагру
зочной способнqсти и КПД, вытекающих из теории этих передач. 

Изучение вопроса показало, что в результате длительной 
эксплуатации из-за износа г лобоидных пар между зубьями колеса 
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и витками червяка возникают клинообразные зазоры; а текнико ... 
экономические и эксплуатационные показатели передач постепен

но улучшаются. Тогда и разработали технологию изготовления 

+lfl 

дЧJ 

л,=л(tlз+~7t)~ 
1,1 v'c . 

Р мс. 1.3. К и:онструктивным особенностям модифицированной rлобоидиой 
передачи: 

а- кривая модификации; 6 - схема развертки аитка; { - ось червяка.· 

rлобоидных пар,, в которых такие зазоры появляются преднаме
ренно, ·уже при изготовлении. Так появилась идея создания мо
дифицированной rлобоидной передачи, обеспечивающей высокие 
nоказатели уже в первые часы эксплуатации после ее изrотов-
аения. 

1_1 



~- Таблица ·1.1 
ЗначениS1 межосевых расстоS1ВИА о, мм 

Ы ряд 1 40 1 ~ 1 
50 1- 163 1- 1 80 1 - l 1~ 1 ~· 1125 I - l 160 '1 - . 1 200 1 - 1. 

250 1 - 1 315 1 
. ~- -----. - . 

2·А ряд 1-1-1 ·- г-1 = 1 =-1-~1 ~т= 1 ··~ 1 --т 140 1-1 l~ 1-1 225 1-1 280 1-1 ~ 

l-й ряд 1400 1 - 1 ~ 1 - 1 630 1 - 1 ~ 1 - 1 lOOO 1 - 1 12501 - 1 16001 - 1 - 1- 1 - 1 -1-1 
2·1 ряд 1 - 1 450 1 - 1 560 1 - l 110 1 - 1 000 1 - 1 1120 1 - l 14001 - 1 - 1 - 1 - 1 -F 1 - l 

Я р и м е-ч а н и е. t:-й ряд следует предпочитать 2-му. 

Таблица 1.2 
Значения номиюJ.ьRЫХ передаточных ч~се.я и 

1-А ряд 1 - 1-1~2,51 - 116 1 -1 20 1 - 1 ~ 1- 131,51 - 1 40 1 - 1 50 1 - 1 63 1 - 1 80 1 
2-йрядl 10111,21-1141-1181-/22,4/-12s 1-1~.5,-= 1 ~-,-r 56 ,-, 711-1·00 

Пр им е чан и я: 
1. Для межосевых расстояний а-40 • . • 630 мм стандартом не предусматриваются передаточные числа и=80 и 90; 

для а==710 .••• 1600 мм ие предусматриваются и-10 и 11,2. . · 
2. Передаточные числа 2-го ряда по возможности не применять. 
3. Фактические з11а-rеиия передаточных ч11сеп "Ф не должны отличаться от номинальных более чем на 4 %. 



Для смягчения удара при входе витков в зацепление преду
сматривают фланкирование концов витка червяка обычно на вход
ной его 'части. Оно задается двумя параметрами: величиной флан
ка на концах витка Лi, которая равна 0,6 Л, и длиной фланка 
,i,i =9Zr град. (см. рис. 1.3). 

1.2. Основные параметры и геометрия 

. Основные рараметры rлобоидных передач стандартизованы по 
ГОСТ 9369-66, который вошел в силу с 1.01.68 r. Стандарт 

Таб.1ица 1.3 
Значения диаметров вершин зубьев колес da 2 и ширины колес Ь 

а 

40 
50 
63 
80 

100 
125 
140 
160 
180 
200 
225 
250 
280 
315 
355 
400 
450 
500 
560, 
630 
710 
800 
900 

1000 
1120 
1250 
1400· 
1600 

62 
80 

103 
133 
170 
215 
242 
278 
312 
348 
392 
435 
499 
550 
620 
700 
790-
880 
980 

1100 
1240 
1400 
1580 
1750 
1970 
2210 
2480 
2850 

1-А ряд 

ь 

15 
17 
19 
21 
24 
28 
31 
34 
38 
42 
47 
55 · 
60 
65 
75 
85 
95 

105 
120 
135 
150 
170 
190 
210 
230 
250 
280 
300 

54 
72 
95 

2-А ряд 

124 
160 
205 
230 
265 
300 
335 
378 
420 
470 
530 
595 
670 
760 
840 
940 

1060 
1200 
1360 
1520 
1690 
1910 
2150 
2400 
2770 

ь 

22 
24 
26 
30 
34 
38 
42 
45 
50 
55 
60 
68 
75 
85 
95 

110 
120 
140 
150 
170 
190 
210 
240 
260 
280 
300 
340 
380 

П р и м е ч а н и я. 1. 1-й ряд значений das и Ь следует пред
почитать 2-му. 

2. Для а 630 мм величины da2 и Ь явJ1яют.::я рекомендуемыми. 

:распространяется на все ортогональные rлобоидные передачи, за 
асключением передач специального назначения, специальной кон
етрукции, например, кинематических и др. 
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В качестве основных параметррв стандартизованы межосевые 
расстояния а, диаметры вершин зубьев da 2 и ширины Ь червяч
ных колес, а также передаточные числа и и числа зубьев z

2
• 

Эrр позволяет сократить номенклатуру наиболее трудоемких де-
талей и инструмента: корпу

Т а б л и ц а 1.4 сов, заготовок колес и г лобо
Рекомендуемые сочетания параметров идных фрез. 

и 

10 
11 ,2 
12,5 
14 
16 
18 
20 
22,4 
25 
28 
31 ,5 
35,5 
40 
45 
50 
56 
63 
71 
80 
90 

При. проектировании rлобо
идных передач допускрется при-

40 · · · 630 1710 · · · 1600 менение нестандартных моду-
z1:z1 z2 :z1 лей, так как стандартизация мо

а, мм 

40:4 
35:3 
37:3 
42:3 
48:3 
35:2 
40:2 
45:2 
50:2 
56:2 
63:2 
35: 1 
40: 1 
45:1 
50:1 
56: 1 
63: 1 
71:1 

49:4 
55:4 
49:3 
55:3 
61 :3 
67:3 
49:2 
55:2 
61 :2 
71 :2 
79:2 
91:2 
49:1 
55: l 
61:1 
71: 1 
79: 1 
91: 1 

дуля все равно не приводит к 

сокращению комплекта инстру

мента в связи с тем, что одной 
г лобоидной фрезой нельзя наре
зать колеса с разным числом 

зубьев. 
Ниже приводятся стандарт

ные значения межосевых рас

стояний а (табл. 1.1), номи
на.11ьных значений .-передаточ
ных чисел и (табл. 1.2), ди
аметров вершин зубьев da2 и 
ширины колес Ь (табл. 1.3). 

В приложении к стандарту 
приводятся также рекомендуе

мые сочетания некоторых пара

метров значений ряда фактичес
ких передаточных чисел и, выра-

женных через отношение чисел 

зубьев колеса z2 и чисел захо
дов червяка z1 (табл. 1.4); рабочей высоты h и высоты головки 
зубьев колеса ha2 в зависимости от межосевых расстояний а 
(табл. f .5); -числа зубьев колеса в обхвате червяком Zт в зави
симости от числа зубьев колеса z2 (табл. 1.6). 

Геометрические соотношения между элементами r лобоидноrо 
зацепления стандартизованы по ГОСТ 17696-72, который вошел 
в силу с 1.07.73 r. Основное содержание этого стандарта сведено 
в таблицы 1. 7 и 1.8. В этих таблицах показаны соотношения 
между элементами, их обозначения, .рэсчетные формулы, необхо
димые указания и последовательность операций геометрического 
расчета. 

Материалом для изготовления глобоидных червяков служат, 
обычно, углеродистые или легированные стали, а для изготовле
ния червячных колес - бронза. 

При выборе материала можно пользоваться соответствующими 
рекомендациями для червячных пар с цилиндрическими червяками 

[3, гл. VI, табл. 6.5]. 
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Таблица 1.5 

Рекомёндуемые сочет:~ния параметров, мм~ 
·-··. 

Zg 
. -

а 35 .•• 37 1 4

: ·1· ·h:: 1 
45 1 49; 50 1 56: 56 1 61 ••• 63 1 67 ..• 71 1 79 ~ 

h I ha2 h I ha2 h I hal h I ha2 h I ha2 h ' htll 
h I ha2 · h I ha2 

ё; 

40 3,2 1,4 2,8 1,2 2,5 1,2 2,2 1 2 0,8 1,8 0,8 1,6 0,6 - - - -
50 4 1,6 3,6 1,6 3,2 1,4 2,8 1,2 2,5 1,2 2,2 1 2 0,8 - - - -
63 5 2 4,5 2 4 1,6 3,6 1,6 3,2 1,4 2,8 1,2 2,5 1,2 - - - -
80 5 2,5 5,5 2,5 5 2. 4,5 2 4 1,6 3,6 1,6 3,2 1,4 - - - -

100 8 3,2 7 2,8 6 2,5 5,5 2,5 5 2 4,5 2 4 1,6 - - - -
125 10 4 9 3,5 8 3,2 7 2,8 6 2,5 5,5 2,2 5 2 - - - -
140 11 4,5 10 4 9 3,5 8 3,2 7 2,8 6 2,5 5,5 2,2 - - - -
160 12 5 11 4,5 10 4 9 3,5 8 3 7 2,8 6 2,5 - - - -
180 14 5,5 12 5 11 4,5 10 4 9 3,2 8 3 7 2,8 - - - -
200 16 6 14 5,5 12 5 11 4,5 10 3,5 9 3,2 8 3 - - - -
225 18 6,5 16 6 14 5,5 12 5 11 4 10 3,5 9 3,2 - - - -
250 20 7 18 6,5 16 6 14 5,5 12 4,5 11 4 10 3,5 - - - -
280 22 8 20 7 18 6,5 16 6 14 5 12 4,5 11 4 - - - -
315 25 9 22 8 20 7 18 6,5· 16 5,5 14 5 12 4,5 - - - -
355 28 10 25 9 22 8 20 7 18 6 16 5,5 14 5 - - - -
400 32 11 28 10 25 9 22 8 20 6,5 18 6 16 5,5 - - - -
450 36 12 32 11 28 10 25 9 22 7 20 6,5 18 6 - - - -
500 40 13 36 12 32 11 28 10 25 8 22 7 20 6,5 - - - -
560 45 14 40 13 36 12 32 11 28 9 25 8 22 7 - - - -
630 50 15 45 14 40 13 36 12 32 10 28 9 25 8- - - - -
710 - - - - - - 40 13 36 11 32 10 28 9 25 7 22 6,5 
800 - - - - - - 45 14 40 12 36 11 32 10 28. 8 25 7 
900 - - - - - - 50 15 45 14 40 12 36 11 32 9 28 8 

1000 - - - - - - 55 16 50 15 45 13 40 12 36 10 32 9 
1120 - - - - - - 60 17 55 16 50 14 45 13 40 11 36 10 
1250 - - - - - - 70 19 60 17 55 15 50 14 45 12 40 11 
1400 - - - - - - 80 21 70 19 60 16 55 15 50 13 45 12 
1600 - - - - - - 90 24 80 21 70 17 60 16 55 14 50 13 



1.З. Расчет модифищ,рованно~ r лобоидной передачи 

Аналитическ·их методов расчета модифицированных г лобоидных 
передач на прочность пока не существует. Основные размер~ их 
определяются по эмпирическим зависимостям, которые получены 

в результате экспериментальных нссле-

Т а блиц а 1_6 дованн:й [1, 4, 5, 6, 7]. 

Рекомендуемые сочетания 
nарамеtров Определение межосевого расстояния 

Зависимость для определения меж
осевого расстояния имеет вид: 

%2 zт 

35 ... 42 4 

45 ... 50 5 

55 ••• 67 6 
71 ••• 79 7 

91 8 

3 / т. 
а=26,14 V --.аа.--- , (t.з> 

КаКиКvКмКзКтКр 

где а - межосевое расстояние в мм; 

Т 2 - наибольший крутящий. момент на 
колесе, в кгс· м. · 

Если закономерность изменения момента не известна, при
нимают 

Т2 =716,2 Nz, кrс м, 
ns 

где N 2 - номинальная мощность на колесе, л. с.; n2 - частота 
вращения колеса, об/мин. . 

Знаменатель (1.3)- представляет собой произведение корректи
рующих коэффициентов. Ка - масштабный коэффициент, который 
определяется по графику рис. 1.4. Для определения этого и 
других коэффициентов зависимости (1.3) межосевое расстояние 
опредеJiяют по приближенной зависимости 

з;
а ~ 26, 14 'J Т 2 , (1.4) . 

где К,, - коэффициент передаточного числа (рис. 1.5); ~о - коэф
фициент скорости (рис. 1.6); Км - коэффициент материала венца 
колеса. 

ДJIЯ оловянистых бронз Км= 1 ; для беэоловянистых бронз 
Км=О,8; для чугунов Км=О,3; Ка- коэффициент геометрии за-. 

· цепления. При и>25 Ka=l,2, а при и=IО ... 25 К0 =1,15; при 
и<10 Ка= 1,1. Кт - коэффициент точности изготовления. Для 
передач повыщенной точнос!и, 6-я степе11ь (по ГОСТ 16502-70) 
K.,=l; для передач нормальной точности, 7-я степень Кт=О,8. 
Кр - коэффициент режима работы. При непрерывной работе со 
спокойной нагрузкой Кр= 1; при непрерывной работе с толчками 
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t.:> 

С1) 

• ... 
= 
§ 

:; 

Наименование параметра 

Число за~одов червяка 

Число зубьев колеса 

Коэффициент диаметра червяка 

Диаметр расчетной окружности 
червяка 

колеса 

Ширина вецца колеса 

·таблица 1.т 

Соотношения между злементами rJJОбоидноrо заце11.8ния 

1 
Обозна- 1 
чение 

Z1 

Z2 

q 

d1 

d2 

ь 

Расчетные формуJIЬI в указаиu 

Z1 
Z1=-

U 
Рекомендуются минимальные числа зубьев колеса: 
z2mtn=35 при а,<:630 мм 
z2min=49 при а>630 мм 

Для передач со стан
дартизованными основ

ными параметра.щ зна

чения следует выбирать 
по табл. 1.4 

Предпочтительными являоrтся значения z1 , некрат
ные числу заходов червяка z1 

q следует выбирать в зависимости от числа зубьев колеса 
Z2 До 40 41 .•. 50 51 ... 60 
q · 6 ... 8 7 . . . 10 8 . . . 11 

d1 =2aq/(q+z1 ) 

Для передач со~ стандартизованными основными параметрами 
d1=2a-da 

ds=2a-d1 
Для передач со стандартизованными основными параметрами 

dв=da,- 2ha1, 
где d41 и h42 - по табл. 1.3 и 1.6 

Св. 60 
9 ••. 13 

Ь=(О,6 •.. 0,8) d1 (округляется до зкачений по табл. 1.3) 
Для передач со стандартизованными ~о,в~ . параметрами зн~,енип 
следует выбирать по 1;1бд. 1.Э · · 



-О1) 
Наимевование параметра 

.Модуль 

Расчетный обхват 

Теоретический обхват 

Число· зубьев колеса в обхвате 

Половина yrna теоретического обхвата 

Половина yrna расчетного обхвата 

1 

1 

Обозна
чение 

т 

kc 

kт 

Zт 

'Ут 

Vc 

Т s блиц а 1. 7 (npoAOJJ:iкehиe) 

Расчетные форuу.11111 • укааав•• 

m=.!!!_ 
Zt 

1 

kc=Za/ 10 
(округляется до ближайшего из членов ряда: 3,5; 4,5; 5,5) 

k-r=(t.1 ••• 1,2) kc 

По табл. 1.5 (определяется rолько для передач со стандартизованными 
основными парамеrрамн) 

180° 
Vт=--kт 

Z2 

(уточняется после округления величины Dp)-
Дпя передач со стандартизованными основными параметрами 

. Dp 
SIП\!т=--

d1 

180° 
'Ус =--kc 

Zt 

Для передач со сrандартиsоваиньrмя основными параметрами 

l80o Zт-0,5 
Vc= 

. Z1 



ю 

* 

<9 

Наименование параметра 

Диаметр профильной окружности 

Рабочая высота зуба колеса 

Высота головки 
витка червяка 

зуба колеса 

Радиальный зазор 

Радиус переходной кривой 
витка червяка 

зуба колеса 

Радиус притупления 

Радиус впадин червяка 
(в средней плоскости колеса) 

О&зна
чение 

Dp 

h 

hai 

ha1 

с 

Р/1 

PJ• 

Pk 

R11 

Таблиц а 1.7 (продолжение) 

Расчетные формулы и указания 

Dp=ds sin Ут (окруrпяется до ближайшего целого числа). Для ·. передач 
со стандартизованными основными параметрами Dp=a/1,6 с округлением 
до величины 25; 31,5; 40 и далее по ряду межосевых расстояний 

h = ( 1, 4 • • . 1 , 7) т 
Для передач со стацдартизованными 
следует выбирать по табл. 1.6 

основными параметра~и значения 

ha1=h-ha1 

ha1=(0,3 ... 0,45) h 
Для передач со С'l'андартиэованными основными параметрами значения 

с.ледует выбирать по табл. 1.6 

1 Длк с=(О,15 ~ .• 0,25) m 
перед11ч ~о стандартизованными основными параметрами Cmtn=O,lh 

Р/1=С 

PJ1=C 

Pk=C 

· R11 =0,5d1+ha1+c 
Для передач со стандартизованными основными паракетраки 

R11 =О.&1а1+с. 
r4e da1- по табл. 1.3 



~ 

Навмевовавве параметра 

Диаметр вершин 
витков червяка 

зубьев колеса 

Радиус вершин витков червяка 
(в средней: плоскости колеса) 

Диаметр впадин 
червяка 

колеса 

Длина нарезанной части червяка 

Наибольший диаметр впадин червяка 

1 
Обозва-

. 11евие 

da1 

das 

Rм 

d11 

d12 

d1м1 

Та б пи ц а t·. 7 (пpo,46лitrettнe) 

Расчетные форму.nы и указания 

da1 =d1+2ha1 

d0s=2 (R11 - с) 
Для передач со стандартизованными основными параметрами значения 
следует выбир~ть по табл. 1.3 

Ra.1 =а- 0,5da1 

d11 =2 (а- R11) 

d11 =2 (Ra1 - с) 

l=~ sin Vc 

d1м 1 =2 [a-V Rj1 -(О,5/)1 1 



--

Наимеаеаавяе пap8Jle'l1la 

Угол фасkи 
червяка 

колеса 

Радиус верп1ин зубьев колеса 
(в средней плоскости червяка) 

r лубина модификации 

Кривая модификации 

Величина фланка 

Длина фланка 

1 

I 

Обозна
чение 

Ф1 

Ф1 

1 

Ra2 

л 

Л,~, 

лi 

'Фt 

t .а блиц а 1.1 (продолжеttnе) 

Расчетные формупьr и указания 

Ф1 =20 .••. 45° 

Ф1=30 ..• 45° 

Ra2>0,53d1м 1 

Л =(0,0003+0,000034и) а 

лФ =Л ( о.з+о.1: )~ 
где ф- текущая угловая координата 

Лi=0,6Л 

'Фi =9Zr град. 



Кр=О,85; при непрерывной работе с ударной нагрузкой Кр= 
=0,75; при периодической работе с паузами и спокойной нагруз
кой _Кр= 1,4. 

~Проверка зубьев колеса на прочность 

Исследования показывают, что при кратковременных пере
грузках, вследствие повышенного ос~вого смещения червяка из-за 

Таблиц а 1.8 

Размеры для контроля глобоидного зацепления 

Наименование параметра I Обозначение 1 

Угловой шаг т 1 

Угол подъема витка червяка Л 1 

Толщина по хорде 

витка червяка 

зуба колеса 

Высота до хорды 

витка червяка 

зуба колеса 

Sz 

Расчетные формулы и указания 

360° 
't'=-

Z2 

дополнительной деформации подшипников (рис. 1. 7, а), ~агрузка 
между зубьями, находящимися в зацеплении, распределяется не
равномерно. В связи с этим, при расчете на прочность .учитывается 
только _ половин~ от числа зубьев колеса в обхвате червяком. 
О,5zт. : . . 

Кроме этого, деформация зубьев (витки · червяка : практи~ески 
не деформируются) вызывает неравномерность распределения дав
лений по высоте зуба, а равнодействующая этих давлений сме-
щается к основанию зуба (рис. 1.7, б)'. : , : 

Поэтому. напряжения изгиба в зубьях; невелики: и они: рас
считываются на срез. Сила, срезающая один зуб (без учета сил 
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трения), представляет собой равнодействующую окружной Ft и 
осевой сил F а (рис. 1.8) и определяется зависимостью 

rде 

Площадь среза 

V F~+F~ 
Fcp=----

0,5zт 

F.= 2т1 . 
• d1 ' 

(1.5) 

.(1.6) 

(1.7) 

~os л+2ht2 tg (arcsin Dp - lB0°) 
_______ d_2 ___ z_2 _. Ь (l .8) 

cos л, • 

Ха 

1,1 

f,I 

0,1 

0,1 

Q,l 

О) 

.. 
,-
,-
1-

1-... .... 
1-

1-
1-

.... 
t-... .. .... 
,-.. .... 
,-

,-.. .. ... 

---........ r--,-... 

4-0 60 IIJ 100 

~ 
--......... 

i'-- r--,....._ 

·~ 

' ~ 
~ 

Г' 
!'-

fJO 211 JIJIJ +tl Q,lfltl 

Р и с. 1.4. График для определения масштабного коэффициента Ка• 

В зависимостях (1.6) ... (1.8) h12 =h-hа2 -высота ножки 
зуба колеса; h и h02 - рабочая высота зуба и головки зуба ко

d 
леса (см. табл. 1.7); л=arctg-2 -угол подъема в,итка червяка 

ud1 

в середине расчетного r лобоида. d1 = 2а - d2 и d2 = da2 - 2ha2 -

диаметры расчетной окружности червяка и колеса (см. табл. 1.7). 
Dp =~ - диаметр профильной окружности; Ь - ширина колеса. 

. 1,6 
Напряжение среза 

l 't'cp = F ер ~ 't'cp. Р ' 
Аср 

(1.9) 

где Fcp-кrc; Аср - мм2 ; 't'cp и 't'cp. р-кrс/мм2 • 
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Р и с. 1.5. График для определения коэффициента передаточного числа Ки· 
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Рис. 1.6. График для определения коэффициента скорости К-о· 



Для медных сплавов 

Для чугуна 

't'cp. р ~ (0,5 ... 0,9) 0'8 • 

118 - предел прочности при растяжении, кrс/мм2 • 

(1.1 О) 

(1.11) 

_Пр им е чан и е. Проверка тела червяка на прочность и жесткость и теп
ловой расчет для глобоидной передачи выполняется так же, как и для пере
;аачи с цилиндрическим червяком (см. [З, гл. 7)). 

а 

Р и с. 1. 7. К проверке зубьев колеса 
на прочность. 

Рис. 1.8. К проверке зубьеn колеса 
на прочность: 

1 - нормальное поперечное сечение; 2 -
опасное сечение; 3 - ось ко,,еса. 

1 .4. Порядок расчета модифицированной 
rлсбоидной передачи 

со .стандартными основными параметрами 

1. Определение передаточного числа и и последующее округ
.т1ение его по табл. 1.2. 

2. Выбор материалов для червяка и колеса (см. [3, гл. 6.2]). 
3. Определение межосевоrо расстояния а по зависимости (1.3) 

и последующее округление его по табJI. 1.1. · 
4. В соответствии с принятым межосевым расстоянием а по 

табл. 1.3 определяется диаметр вершин da2 и ширина колеса Ь. 
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5. По принятому значению передаточного числа и из табл. 1.4-
выбираются значения числа заходов червяка z1 и зубьев ко
леса z2• 

6. В соответствии с принятым числом зубьев колеса z2 по 
табл. 1.6 определяется число зубьев колеса в обхвате червя
ком Zт. 

7. По принятым межосевому расстоянию а и числу зубьев 
колеса z2 из табл. 1 .5 определяются рабочая высота h и высота 
головки зуба колеса ha2• 

8. Определяются все необходимые размеры элементов зацепле
ния по табл. 1.7 и 1.8. 

9. Проверяется прочность зубьев колеса по зависимости (1.9). 
10. Проверяется тело червяка на прочность и жесткость. 

(см. [3, г.п. 7.2]). 
11. Выполняется тепловой расчет (см. [3, гл. 7.3]). 

Пр им е ч а ни е. Если при проверке по п. 9 напряжения выходят за пре
де.Тiы допускаемых, а по п. 10 оказывается, что n<nmin или б>[б], то необ
ходимо сделать перерасчет, приняв более прочные материалы или изменив па
раметры передачи. 



Глава вторая 

ЧЕРВЯЧНО-СПИРОИДНАЯ ПЕРЕДАЧА 

2.1. Общие положения 

Рассматриваемая червячно-спироидная передача состоит из 
большого спирально-конического колеса (см. рис. 2) и кони
ческого червяка, имеющего постоянный осевой шаг. Линейный 
характер контакта позволяет сравни

вать червячно-спироидную передачу с 

обычной червячной передачей. Харак
терное расположение червяка относи

тельнр колеса (рис. 2.1) определяет 
ряд особенностей червячно-спироидноrо 
[8, 9, 1 О, 11, 27] зацепления: 

1) в одновременном контакте нахо
дится большое число пар зубьев, до
ходящее при высоких передаточнык 

числах до 20 и более; 
2) контактные линии в червячно-спи-

-r- --------
, 

1 

роидном зацеплении почти перпендику- рис. 2_ 1_ Расположение 
лярны к направлению проекции векто-

ра скорости скольжения (рис. 2.2). По
этому создаются весьма благоприятные 
условия для режима смазки зацепления 

и снижения коэффициента трения в зо
не контакта. 

шестерни относительно 

колеса в коническ;ой (/) 
и гипоидной (2) переда
чах червяка в червячно

спироидной (3) и червяч-
ной ( 4) передачах. 

Это обстоятельство в сочетании с большими приведенными 
радиусами кривизны контактирующих поверхностей, а также 
в сочетании с большой суммарной длиной контактных линий 
является причиной более высокой нагрузочной способности чер
вячно-спироидной передачи по сравнению с обычной червячной 
передачей; 

3). сила трения в червячно-спироидном зацеплении при про
дольном скольжении помогает вращению колеса. В связи с этим 
КПД даже при одинаковых коэффициентах трения червячно
спироидноrо зацепления выше, чем у червячного зацепления: 

4) при одинаковых размерах колеса и червяка у червячно-спи
роидной передачи межосевое расстояние меньше, чем у червячной 
передачи, за счет бокового· расположения червяка; 
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5) червячно-спироидные передачи мало чувствительны к ошиб
кам монтажа, просты в сборке. Боковой зазор в зацеплении 
легко регулируется осевым перемещением червяка. 

Недостатком передачи можно считать ее несимметричность. 
т. е. условия работы ~ри вращении червяка в противоположных 
направлениях неодинаковы. При вращении, соответствующем ра

боте витка червяка стороной обра
щенной от -вершины конуса, нагру
зочная способность оказывается не
сколько ниже, а моменты, изгиба
ющие червяк, и радиальные опор

ные реакции на червяке становятся 

больше, чем при вращении в обрат
ном направлении. Поэтому, если пе
редача по условиям эксплуатации 

должна работать в одну сторону" 
лучше использовать направление вра

щения (сплошные линии см. на рис. 
Рис. 2.2. Расположение кон- 2.8), соответствующее контакту вы-
тактных линий относительно пуклой поверхности зуба колеса и 
проекции вектора скорости стороны червяка, обращенных к вер· 
· скольжения: 

1- контактная линия на поверх- шине его конуса. 
ности витка червяка, обращенной Рассмотрим несколько подробнее" 
к вершине конуса червяка; 2 - б u 
.пиния контакта на обратной сто- что представляет со он червячно-спи-

роне витка червяка. роидная передача. Представим себе 

делительные конусы/ и / / (рис. 2.3, 
а), оси которых скрещиваются под углом 90°, а боковые поверх
ности соприкасаются в некоторой точке П, называемой· полюсом. 
Общая нормаль к делительным конусам, проходящая через точ
ку П, пересекает ось червяка в точке п1 , а ось колеса в точке п2• 

Если через точку П· провести перпендикулярно к нормали 
плоскость Т, (рис. 2.3, б), называемую общей касательной пло
~костью, то QHa будет касаться делительного конуса червяка 
вдоль образующей 01П и делительного конуса колеса вдоль обра
зующей О2П. Угол µ между этими образующими в плоскости Т 
и определит взаимное расположение делительных конусов червяч

но-спироидной передачи. Исследования показали, что рационально 
принимать угол µ около 50°. Этот угол связывает между собой 
углы делительных конусов червяка д-1 и колеса ~2 (рис. 2.3, а) 
следующей зависимостью: 

cos J.I, =tg ~1·tg ~2-
Величина угла 61 с целью получения максимальной суммар

ной длины контактных линий принимается в пределах 5 ... 10°, 
причем при значениях, близких к нижнему пределу, суммарна~ 
дпина контакrных линий увеличивается, но, вместе с тем, услож
няет~я регулировка бокового зазора в зацеплении из-за необхо· 
димости больших перемещений червяка вдоль его оси. 
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При принятых значениях углов µ и ~1 угол ~а имеет опреде-
ленные значения (талб. 2.1). . 

В плоскости Т (рис. 2 .3, 6) прямая tt является общей каса
тельной к продольным линиям зубьев колеса и )итков червяка 

Рис. 2.3. Расположение делительных конусов в пространстве. 

в полюсе П. Она составляет с образующей 02П угол ~ - угол 
спирали зуба колеса в его расчетном сечении 1 , а с прямой се" 
перпендикулярной 01П, угол л-уrол подъема винтовой .пинии 
червяка в его расчетном сечении. Сумма постоянна и равна 

~+"-=90° - µ-. 

В червячно-спироидных передачах направление спиралей 
зубьев колеса зависит от положения червяка. На рис. 2.4, а по-

~, 1 - 5' 

т а блиц а 2.1 

Значения углов 81 и 82 при р.=50° 

50 70 во 90 10° 

6- \s2° 14' 57' so0 42' 50• 179' 11 ' 10· 111° 40, 01 • / 16° 09, зо• / 14° з9, 37• 

казаны направления вращения, а также относительное располо

жение левозаходного qервяка и правоспиральноrо 2 колеса: чер
вяк располагается впереди колеса справа и ниже его центра 

1 Расчетным сечением червяка (колеса) называется сечение конуса чРрвя
ка (хопеса) плоскостью, перпендикулярной ero оси, проходящей через точку Л" 

1 Правоспиральным (левоспиральным) называется колесо, у которого спи
раль зуба раз~ертывается от оси колеса по часовой стрелке (против часовой: 
стрелки), если смотреть со стороны вершины конуса. Направление винтово~ 
11инив червяка определяется так же, как и в червячной передаче. 



или слева и выше центра колеса. Возможные случаи расположе
ния пра~озаходноrо червяка относительно левоспирального колеса 

и направления вращения показаны на рис. 2.4, 6. 
Так же, как и в обычной червячной передаче, колесо наре

зается фрезой, которая представляет собой копию червяка. Кон
-структивно передача может быть оформлена как с консольным, 
-так и с двухопорным червяком. При консольном расположении 
червяк обладает несколько большей жесткостью, но приходится 

Р и с. 2.4. Ба рианты расположения червяка относительно 
колеса. 

увеличивать размеры подшипникового узла, чтобы снизить ра
диальные реакции в опорах. 

Двухопорная система, имея несколько меньшую жесткость, 
позволяет в значительной степени сократить габаритные размеры 
редуктора. 

2.2. Основные параметры и геометрия 

Основными параметрами червячно-спироидной передачи явля
ются: aw - межосевое расстояние; т - осевой модуль; z2 - число 
зубьев колеса; z1 - число заходов червяка; и - передаточное 
число. 

Между этими параметрами существуют следующие зависи
мости: 

2aw tgл m=----=--""-----. (и sin л. cos б1) 
Z1 SIП µ. --А-+--.._ 

COS t' COS u1 

(2.1) 

Z2 =z1u; 
n1 Т2 . U=-=--. 
n1 T11J 

.Имея основные исходные параметры, можнd определить все 
размеры червячно-спироидной пары по рис. 2.5 и табл. 2.2. 
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Одним из важнейших показателей передачи является ее коэф
фициент полезного действия. Для червячно-спироидного зацепле
ния КПД подсчитывается следующим образом: 

а"<..,~=- ~ 21 

Рис. 2.5. Элементы червячно-спироидной передачи: 
1 - колесо; 2 - червяк. 

1) при ведущем червяке 
tg л, 1 + tg f3 tg р 

rJ = --- -----------
tg (л.+р) 1 _· tg л. tg р 

или, выражая р через 'А и µ, 
.,--------. 

1+ tgµ 
tg (л+р) ri=------

1+ tgµ 
tg л. 

2) при ведущем колесе 

или 

tg (л. - р) 1 + tg л. tg р rJ =------- ---'----'---
tg л. 1 - tg f3 tg р 

1+ tgµ 
tg Л, 

ri=----
1+ tgµ 

tg(л.-p) 

(2.2) 

где р -· угол трения (р = arctg f); f - коэффициент трения. 
Значительное влияние на величину КПД оказывает угол 

подъема винтовой линии червяка 'А. Как видно из рис. 2.6 ра" 
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Таблица 2.2 

Соотношения между злементамн червячно-спироидноrо зацепления 

Обозначе- <t·ормулы 
Маименование элемента ние 1------------:------------

Осевой модуль 

Шаг вдоль образующей 
;qервяка 

Высота 
(витка) 

Высота 
(витка) 

головки 

ножки зуба 1 

т 

Роб 

h1 

Диаметр начальной (де- da,1 , dws; 
.Jiительной) d1; d2 окружности 

·в расчетном сечении 

:Конусное расстояние 

1 

:Ширина обода колеса 

·внутренняя часть шири-1 
~ны обода колеса 

Наружная часть ширины 1 
.обода колеса 

.длина нарезанной части 1 
;-червяка 

:Внутренняя часть длины 
червя-ка 

Наружная часtь ДЛИНЫ 

·~ервяка 

:внешний диаметр вершин 

:Расстояние от оси червя-
ка до расчетного сечения 

:колеса 

.З2 

R2; R1 

Ьн 

Ьа 

dae1 
dae2 

q2 

для червяка для колеса 

Выбирается по ГОСТ 9563-60 

nm 
Роб __ _ 

- cos б~: 

h1=1,3m 

dw1=d1 
mz1 

dw2=ds 
mz2 cos)., 

cos б1 tg Л cos (\cosp 

1 

R1 
d1 

R2 
d2 

2sinc\ 2 sin 62 

1 

1 

Ь11 =3 Ь1 -

2 
b12=3h1 -

dae1=d1+ dae2=d1+ 

+2 (ьа tg61+ тб) +2 (Ь22 sin б1+ 

cos 1 
+mcos б2) 

С2= 
di sin б2 
2 cos б1 



~ а, б л и ц а 2._2 ~РJ>Р~Qлжениц, 
. 
" 

Наименование элемента 1 Обозн•••· 1 Формулы ',, 
ние 

1 для червяка ДJIЯ колеса 

Угол подъема винтовой '),, л=arctg 
sin µ ·-.--

линии в расчетном се- ~-( иd1 . -· .. 
че1:1ии червяка 

-:i;-cosµ 
-· 

{'асстояние "9,: оси коле-, С1 d2 -sin б1 
са до расчетного сечения С1-

2 .cos 62 червяка 
.. 

. . 
Угол зацепления в осе-

.. aiw-==20o 
вом сечении ·· atw 

ци-онально применять передачи с углом 'л, достигающим 20-25°t 
так как при дальнейшем увеличении л · КПД повышается незl!а
чительно, а техноло.гия изготовления пары . усложняется. 

Козффициент трения, так же как и в червячнь1х передачах. 
зависит от ряда величин, в том числе от средней скорости сколь
жения V си, которая под-

считывается в расчетном f7 г,-т-с:1=:+==t=:::,=~ 
сечении по формуле: l ,,,,,,,.- i 

, :rcdw п1 sin µ 
V - • м/с 
ск- 60, 1000.cos ~ ' 

где значение dw1 подстав- · 
ляется-·в мм. 

,На рис: 2.7 представ
JЮВа зависимость f от V си, 
п иная эксперимен-: 

тальны утем для сталь

ного закал.ениого шлифо
анного червяка и колес·а 
венцом из бронзы Бр.АЖ 
4 и смазки минеральным 
слом типа АК-15. Здесь 
фициент трения вклю
в себя · я.е только по-
в зацеплении, но и по

q§~f--A--~v-+--+--+--+--+--t--t 

41------------l--+-'---t---t----t 

q1 ...... -+--+--+--+-...+:--+---t-~ 
.. ,., 

r 

ав-· ....._.........__ _____ __._ __ _ 
' О 20 40 60 80 А.0 

Рис. 2.6. Зависимость · КПД от' угла подъе-
ма винтовой линии ·л: 

р=1°, µ,:_,50° (черs"як в~дущиR) . . 

в оиqрах · ~ачения и потери на размешивание и р~збрызrивани 
а . Таким · образом, подставляя f -~ ур~внение для КПД~' можн~ 

t . 
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с достаточной для орактики точностью оценить эффективност~ 
передачи. Условие самоторможения, как и в червя·чной паре, 
имеет вид: 

Детали червячно-спироидной пары могут быть изготовлены из 
тех же материалов, которые применяются для червячной цилинд

0,028 

0,02L/ 

Рис. 2.7. Зависимость коэффици
ента трения от скорости ~О,!l~}Ке

нии: 

l - при работе вогнутой стороной зуба 
кoJJeca; ,а - при работе выпуклой сто

роной зуба колеса. 

рической передачи. Кроме то
го, может быть использована 
комбинация материалов, при
меняемых при изготовлении ги

поидных передач, т. е. как 

колесо, так и червяк могут 

быть сделаны из стали с по
верхностным упрочнением и с 

последующей притиркой рабо
чих поверхностей зубьев ко
леса и витков чер-вяка. Сле
дует также отметить целесо

о.браэ.ность_ nрименен.ия.. износо
стойких пла,стмасс . для изго
товления колеса,так как боль
шое число пар зубьев, нахо
дящихся в одновременном за

цеплении, обеспечивает ~ысо
кий запас прочностй у основа
ния зуба. 

2.3. Рас~ет червячно-спироидной передачи. 
Определение межосевоrо расстояния 

Еще нет н~дежных аналитических методов расчета червячно
спироидных передач на прочность и выносливость. Поэтому для 
ориентJtровочных расчетов и. в частн~сти, определения межосевого 
расстояния можно воспользоваться экспериментальной зависимо
стью [ 11] , справедливой для стального закаленно~о шлифованного 
червяка, работающего в паре с бронзовым колесом 1, 

О 018a2
• 2 1g(~+1) 

-· ' w 340 
N1<: и+З,7 ' (2.3) 

где N 1 - мощность на валу червяка, п. с.; aw - межосевое рас
стояние, мм; n1 - число оборотов червяка, об/мин; и - пере
даточное число. 

1 Формула (2.3) дает хорошие результаты при аю=13 ... 127 мм, и=
==9 ... 100 и n1=I00 ... 2000 об/мин. 
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Сиш в червячно-спироид1J,ой передаче 

Под влиянием внеш!{их -~агрузок, приложенных к звеньям 
передачи, между зубьями колеса и- витками червяка возникают
силы вза~одействия. Предполагая, что их равнодействующая 

(J 

Рис. 2.8 .. Силы в чер.вячно-спирои,цном эац~плении: 
а - при левоспиральном ко.11есе и правозаХОАНОМ червяке; б - при 

правоспиральном колесе и левозаходном червяке. 

~риложена · в полюсе зацепления П, можно определить усилия, 
действующие на валы и опоры передачи (рис. 2.8): 

- окружное усилие червяка 

1 
Fti = 2Т1 1, (2.4) 

du,1 

rде Т1 -716,20 N i кгс м; 
_;~··.,:·_' ,!Jt 

-,. ~ ~силие червяка 

• Захаа 107 

:---------! 

1 
Fa1 = Ftt Ка1 1; 

tg). 
(2.5) 



где 

радиальное усилие червяка 

1 F,. =~ К,, 1; 

окружное . усилие колеса 

осевое усилие колеса 

IF _ Fts 1( 1· а2-~ а2, 

радиальное усилие колеса 

1( а~ = cos б1 ± tg a,w si n б1 ; 
/(,1 =tg atw cos ~1 +sin ~1 ; 

Ka2 =tgatw cos л sin ~2+sin ~ cos ~2; 

К,2 =Sin ~ sin б2 ± tg atw cos л cos 62. 

(2.6) 

(2.7) 

(2.8) 

(2.9). 

Окружные усилия действуют по касательным к начальным 
окружностям червяка ~ колеса в расчетных сечениях. Направле
ния этих сил ·определяются общепринятым методом. При ведущем 
червяке окружное усилие червяка направлено в сторону, проти
воположную направлению скорости вращения червяка, а окруж

ное усилие колеса -- по направлению скорости вращения колеса. 

Направления радиальнь1х и осевых сил червяка и колеса, а 
также знаки между_ слагаемыми можно определить, пользуясь 

табл. 2.3 и рис~ 2.8, а, 6. Здесь направления вращения ,:червяка 
и колеса следует рассматривать со стороны вершин конусов. 

На рис. 2.8, а представлена схема сил, действующих в передаче, 
при левом направлении спирали зуба колеса и при пра~ом на
правлении винтовой линии червяка. На рис. 2.8, б пок_азаны 
силы в передаче, когда в зацеплении участвуют правое колесо 

· и левый червяк. 
При верхнем расположении -червяка направления сил относи

тельно элементов пары остаются такие же, что и в передачах, 

показанных на рис. 2.8. · 
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• * 

~ 
-..;i 

Направ.11евие 
спира.nей 

"раяl<а 1 колеса 

Правое Левое 

Левое Правое 

Та б .1J и ц а 2.3 
1' оnределенмю направления tил в ttервячно-сnироидноА передачt! 

Направление вращения Знаки между слагаемыми 

1 
к., 1 

1 
1 к., 

Направление сип 

червяка колеса к,1 к,2 

По часовой стрел· Против часовой + - + - F ai - от вершины конуса червяка 
ке стрелки F ,1 - к оси червяка 

F r2 - к оси колеса 
F as- от вершины конуса колеса 

Против часовой По часовой стрел- - + - + F at - к вершине конуса червяка 
стрелки ке F , 1 - к оси червяка 

F , 2 - от оси колеса 
F а2 - от вершины .конуса колеса 

По часовой стрел· Против часовой - + - + F al - к вершине конуса червяка 
ке стрелки F rl - к оси червяка 

F r2 - от оси колеса 
F а2- от вершины конуса колеса 

,. 

Против часовой По часовой стрел· + - + - F al - от вершины конуса червяка 
стрелки ке F , 1 - к оси червяка 

F rs - к оси колеса 
F а2- от верш.,.ны конуса колеса 



Проверка тела червяка 
на прочность . и жесткость 

Зная величину и направление сил в· передаче, можно осуще" 
ствить проверку тела червяка на прочность и жесткость. 

6 l 

Для этого рассмотрим 
два возможных варианта 

:кенструктивноrо оформле• 
~-- . ния чер_вяка при разных 

направлениях винтовой ли
нии червяка и разных на" 
правлениях вращения. На 
рис. 2.9 изображены силы 
и эпюры изгибающих МО· 
ментов в двух взаимно пер• 

fti пендикулярных плоскостях 
F::a:::t:дIЩI]JJP"' 1-1 И 2-2 ДЛЯ КОНСОЛЬ• 

Р • с. 2.9. ,Силы и изгибающие моменты в 
ноrо червяка. На рис. 2.10 
дано то же самое, но дл.я 

двухопорного червяка. 
хонс9льном червяке (см. рис. 2.8): 

tJ - левый червяк - вращающийся против часовой 
стрелки,· правый червяк - вращающийся по часовой 
стрелке: б- .певый червяк- вращающийся по ча
совоl стрелке, правый червяк - вращающийся про-

тив часовой стрелки. 

сечение а-а 

Определим суммарные 
изгибающие моменты в 
опасных сечени~х для раз-

личных вариантов: 

·_ I вариант(см. рис. 2.9,а): 

м.= V (F,1l1 - Fo~d·)' +(F,1/1)•; 

сечение Ь- Ь 

11 вариант (см. рис. 2.9, 6): 
сечение а..:....а 

м. = V (F,il1 +F-~d,y +(.f11/J•; 
сечение Ь- Ь 

М =Fa1d1; 
и 2 

- III вариант (рис. 2.10, а): 

Ми = V (-F-a-~-~-1l_1 _+_~-,:-l1-lt_)_2_+_(_t_1~-1l_1_y 

при 
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в противном случае надо подставлять в уравнение иэrибаюiцеrО · 
момента величину, стоящую в правой части неравенства; 

IV вариант (см. рис. 2.10, б): 

Ми= V(--,-1:-1l_2_I_F_a_;-~1-l1_)_2_+_(_t_\_l1-l1-) 2• 

Для консольного червяка вели~ины 11 и 12 можно принять 
равными: 

11 ~ aw; 
12 ~ (1,0 ..• 1,2) 11, 

где а"' - межосевое расстояние. 

В двухопорн~й ~онструкции эти значения равны: 

11 ~ а"'; 
12 ~w + 2с1' 

где с1 -· расстояние от расчетного сечения червяка до оси ко-

леса. _ 
-После определения значений сил, изгибающих и крутящих 

моментов, а также конструктивного оформления вала червяка, 
hроверяются .запасы 

прочности в его расчет

ных сечениях как в 

обычной червячной пе
редаче с цилиндричес

ким червяком (см.- [3, 
гл. VII]). 

Проверка жесткости 
выполняется по следу

ющим зависимостям: 

<:[ 6) - для консольного 
червя~а; 

а l б l 
. Fo, 

Рис. 2.10. Силы и изrибающие моменты 
в двухопорном черв_яке (см. рис. 2.9): 
а - левый чер~як - вращающийся против ча• 
совой стрелки, правый червяк - вращающийся 
110 часовой стрелке; б - левый червяк - вра• 
щающийся по часовой стрелке, правый червяк -

· вращающийся против часовой стрелки. 

V р2 +F2 
~= · ;;

11 
н l~ l~-<[б] - для двухопорного червяка, 

tдt· 1 ~ момент инерцйи по диаметру впадин червяка в расчетном 
сечеиви; I = o,os (d1 _;_ 2,от cos б1)'. 

Величина допускаемого. прогиба 
[6] ~ (0,005 ..... 0,007) т. 

ТепJЮ6ой ,-счет червячно-спироидной· передачи производится 
так же,· как :и'·,tQQтветствующий расчет обычной червячной пере
дачи с цилиндрljческим червяком (см. [3, гл. VII]). 
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2.4. Порядок расчета 

1. Определение передаточного числа 

и=!!!. 
п. 

111 выбор материалов. 
2. Задаются z1 и определяют 

Z2 =Z1U~ 

3. Задаются углом дели~ы~ого конуса червяка · б1 и опре
деляют угол дедительного конуса· колеса б2 из соотношения 

tg б2= cosµ 
tgб1 

или по табд. 2.1. 
4. Определение межосевоrо расстояния, мм, из (2.3) 

aw=[ N1 (и+З,7) ]О,455_ 
о,01в Ig (

3
:

1

0 
+1) 

5. Задавшись отношением диаметров начальных (делительных) 
окружностей колеса и червяка в расчетных сечениях .!!:.:! по rpa

d1 

02 r----т----т-----т---,---т--.--т---г--г--т---г-, 
7, (__J__-+-+--+-+-+~+=:.J.--,,=.=3~~ 

5 ~=:!::~1~=1~;i=:1:~1=-$i-;;-t-::-~'=!:~:-;;;j--+~-~-r ::1: 
j{l. '10 jD 60 ?О ВО {)О/00 120 1'10 aw,1111 

d1 
Р и с. 2.11. Зависимость d от aw при различных передаточных числах: 

. • ' 1 
1-при и=106; z-и=87; З-и=71 и и=З8,5; 4-при значениях и: 58; 31,5; 

20,7; 14,З; 11,4; 10,2; 5-при значениях и: 47; 25,5; 17,3. 

фикам, рис. 2 .11 1
, найдем угол подъема винтовой линии червяка 

).._ в расчетном сечении: 
tg л= sinµ 

иd1 --cosµ 
d1 

i Для двухопорн::>А конструкции червяка эти значения необходимо нескол.
С ум_еньшить. 
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6. Определяют угол ~ спирали зуба колеса: 

~ = 90° - (л+µ) 

и задаются направлением вращения и направлением спирали 

зуба колеса и винтовой линии червяка. 
7. Определение осевого модуля т 

т 

. ( и sin ).. cos ~•) • 
Z1SJПµ --R-+--.11. 

cos !.1 COS u1 

Осевой модуль округляется по ГОСТ 9563-60. По стандартному 
модулю коррекrируе-rся межосевое расстояние 

aw = mz1 sin µ (и sin л. + cos ~2)· 

2 tg )., cos ~ cos ~1 

Если по каким-либо причинам необходимо наряду со стандарт
ным модулем иметь определенное межосевое расстояние, то по

следнее· можно приблизить к нужному значению aw, изменяя 
угол 61 • В этом · случае величину угла 61 по заданным aw и т 
можно определить следующим образом: 

-. f(B-l) -. / (В-1)2 
tg 61 = у 

2 
+ V 

4 
+в cos2 µ, 

где 

Если 61 выйдет за пределы значений (5 ... 10°), то следует 
изменить величину· осевого модуля т и пересчитать 62• При этом 
следует учитывать, что предпочтительным является -угол 62, ле
жащий ближе к н·ижНему пределу. - После указанных-· пересчетов 
необходимо привести в соответствие все ранее определенные ве
личины. 

8. Определение размеров элементов зацепления (см. табл. 2.2). 
Роб; ha; hf; d1; d2; -R2; Ь21; Ь22; Ь1; Ь11; Ь12; С1; С2; 

9. Определив скорость скольжения, находят коэффициент тре" 
ния (см. рис. 2.7), определяют КПД и силы, действующие в пе
редаче, а также производят проверку тела червяка на прочность. 

жес'n(ость. Если жесткость червяка оказывается недостаточной" 
. d 

выбирают меньшее значение отношения - 2 (см. рис. 2.11). 
: ~ 

10. Выполняют. тепловой расчет. 
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ГЛАВА ТРЕТЬЯ 

ПЕРЕДАЧИ С ЗАПОЛЮСНЫМ И ДОЗАПОЛЮСНЫМ 
ЗАЦЕПЛЕНИЕММ.Л.НОВИКОВА 

3.1. Общие ПОJIОЖения 

Зубчатые колеса с точечным зацеплением М. Л. Новикова 
ПрИМеJIЯЮТСЯ для· Передачи вращения между ОСЯМИ, прОИЗВОЛЬНО · 
расположенными в пространстве. Они могут быть выполнены в 

Р и с. 3.1. Qбразование поверхности зуба шестерни (а) и коле
са (б) з~полюсного зацепления: 

1 - делительный· (начапьный) цилиндр: 2 - линия -контакта; З - про. 
филь в нормальном сеч_ении зуба, 

.виде цилиндрических и конических зубчатых колес, ·а также в ВИ· 
,де червячной передачи с одной или двумя линиями зацеплени·я. 

В данном пособии рассмотрены цилиндрические зубчатые ко
леса с точечным зацеплением, предназнач~нные для передачи 
движения между валами с параллельными осями. [12, 13, 14,. 15, 
16, 17, 18, Щ). _ :. 

Образование поверхности зуба в зацеплении М. JI. Новикова 
можно представить следующим образом. На поверхности 1 дели
тельного цилиндра зубчатого колеса, совпадающего с начальным 
цилиндром (рис. 3.1, а, б), располагается винтовая линия АВ 
постоянного шага. Если взять круг радиусом r или фигуру, 
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олиз_куJQ к цему, и перемещать центр · этой · фигуры ·no вп·нтовой. 
пинии А.В так, что6ы rtЛОСf{ость ее ~се время оста~а~~с~ .: ~~ра-л~ 
лельной . са~щй себе, то эtа фигура опишет в процессе движени~ 
Jакую-то . поверхность._ Эта пQаерхность показана на 'рис. 3. J, а, б. 
Любая часть ее может быть принят~ за рабочу~ поверхность зу
~а рассматриваемых зубiатых кодес. . · ~..--i---,,:_ 

За поверхность зуба шестерни · 
~аполюсного зацецления принимает

ся т.а часть полученной поверхности, 
которая лежит снаружи делительно

l'О цилиндра. Поэтому зубья шестер
ни в этом случае имеют выпуклый 
К,руговой профиль (рис. 3.1, а) . . 

За поверхность зуба колеса запо
~юсноrо зацепления пр~н~мается та 
часть рассматри~аемо·й поверхности, 
которая лежит внутри делительного 

цилиндра: Поэтому зубья колеса в 
этом ~лучае. имеют вогнутый круго
вой профиль (рис. 3.1, б). 

Поверхность зуба шестерни и ко-
еса дозаполюсноrо зацепления р и с. з.2. Образование по~ерх-

(рис. 3.2) образуется перемещением ности зуба дозаполюсного зацеп-
оnряженных кругов по трем винто- ления: 

БЫМ ЛИНИЯМ А 1 В 1 , А2 В2 и Аз Вз. 1-дещ.1тельный (начальный) ци
линдр; 2 - профиль в нормальном 

Поэтому зубья шестерни и колеса сечении зуба. 
имеют одинаковый выпукло-вогнутый профиль. 

При условии разницы в радиусах сопряженных профилей эти 
профили в любо~ поперечном сечении зубьев шестерни и колеса 
могут касаться только в одной точке К, которая называется точ-
й зацепления. Отсюда произошло название точечного зацепле

нuя. В различных фазах зацепления суммарное число точек всех 
.сопряженных зубьев не остается постоянным и определяется 
параметрами передачи. 

По ходу вращения: точки зацепления в любом поперечном се
чеции сопряженных зубьев могут располагаться з~ полюсом 
(ряс. 3.3, а), до поJiюса (рис. 3.3, б) и одновременно в двух раз
ных сечениях зубьев до и за полюсом (рис. 3.4). Соответствую
щие варианты зацепления Новикова называются заполюсными, 
Jl,Ополюсными и дозаполюсными. Ниже рассматриваем наибо
лее распростр-аненные заполюсный и дозаполюсный вари;анты 
зацепления. 

. . Траектории точек зацепления в неподвижном пространстве 
назыJ.?аются линиями зацеплениJJ,.. Они предсtавляют собой пря
мые линии, расположеннь1е параллельно осям вращения колес. В 
запо сном зацеплении имеется одна линия заuеnления, соответ
ствую ая точке К · (рис. 3.5); в дозаnол.юсном - две, соответст
вующие ~очкам К1 и К2 (см. рис. 3.4 и 3.5): 
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Траект..ории точек зацеuевая в nодвжиом простреJЮТае, 
с:uз1.виек с в,ащающимсв ~. и.азываmсй Л·UНUЯМU JtOНNIC
тa. JJнви11 KOJtt&К1a яи-яю,,_ ,ин~и Аинив.ми1 р,асполоzен
иы:.«инtа поверхности эубыа~ш~ки и колеса (см. рис. 3.1, а, s, 

l 
Р и с. 3.3, Соnр1Jtжеilн:ые •. эубчатые колеса однdто~ечноrо 

. ' зацеriлеЙilя:'' 
а - З8ПОJ:\ЮСНQГс$; 6 ~ ДОЗ&ПОЛЮСВОГр,, 

3.2, 3.5). В сооrветствии с кооичеством точек заце;пления в запо ... 
люсном зацеплении имеется одна пара линий контакта на голов-: 
ке .зуба lllестерни и ножке зуба колеса, а .в дозаполюсном - две 
пары линий контакта, расположенннх попарно как на rоловке. 
так и па нqжке зубьев шестерни и: колеса. 

Зубчатые иолеса е рассматриваемым эацепJiением имеют 
толыtо винтовое расположение зубьев, как у юсозубых или шев
ронных колес. Поисн.им это на црим-ере за,полюсн.ого зацеплена.я-. 
Как уже у,казывалось, .зубья таких колес касаются друr друrа 
лишь в ощiой · точке. Пусть в данный мом.ент времени касание 
зубьев щестерни и колеса происходит в одном из нормальных се
чений. После того как зуб шестерни сообщит движение gолесу, 
профили зубьев шестерни и КQ.цеса в рассм~риваемом сеч.еви11 
в:ьtйдут из зацепления. Если бы передача бша выполнена с 
прямыми зубьями, то рни полностью бы вышли из зацепления н 
непрерывность движения нарушилась. Но поскольку передача 
имеет винтовое р~сположевие з.убьев, в ·зацепление войде'I' · новое 
сечение зуба шестерни, которое ВJщвь еообщит движение колесу. 
и тем самым; будет еохранвтьс.я· -неп·рерывность движения. Аиа
лоrичяый хара,стер передачи двцжения .. имеет место и в дозапо
люсном1 зацеплении .. Итак, в рассматриваемом зацецлении н.епре-

~4 



рывность движения может быть обеспечена лишь благодаря 
винтовому расположению зубьев. . 

Точечные · зубчатые передачи с круговым профилем в нор
мальном сечении по сраВНЕsНИЮ с передачами с эвольветным про

филем обладают рядом преимущесlfв. 
Основное из них - высокая несущая спо
собность, которая объясняется тремя ос
новными причинами. 

Пер·вая причина состоит в том, что 
радиусы кривизны зубьев в направлении 
касательных к линиям контакта оказы

ваются больше соответствующих радиу
сов кривизны в эвольвентном зацеплении 

при одинаковых размерах зубчать1х ко
лес. Как будет показано ниже, это приво
дит к увеличению контактной прочности 
зубьев. 

Второй причиной является то, что 
фактическая контактная площадка в за
цеплении Новикова больше чем в эволь
вентном зацеплении при одинаковых раз

мерах зубчатых колес. Это можно объяс
нить следующим образом. . 

Теоретическая контактная площадка 

Р и с. 3.4. Сопряжен
ные зубчатые колеса 
двухточечного (дозапо
люсного) зацепления. 

в пере;даче с эвольвентным профилем имеет вид узкого прямо
уrол,ьника, расположенного вдоль зуба_ и перемещающегося в 
проч.ессе зацепления по профилю зуба. Фактическая контактная 

площадка · из-за концентрации 

нагрузки получается значи

тельно меньше т·еорстической 
(рис. 3.6). В з·ацеплении 
М. -Л. Новикова в результате 
приработки зубьев· ·точечньfй 
контакт превращается в линей
чатый ·контакт профилей · по 
всей рабочей высоте зубьев. 
В пространстве же возни·кает 
контактная _площадка доволь

Р и~'. 3.5. Траектории точки зацепле- но больших размеров, которая 
· · · ния -/(: перемещается по длине зуба. 
L 1 и<i.1 - тtнии контакта шестерни и ко- Как ЭТО ВИДНО ИЗ рис. 3.7, в за-

. леса: L, - линия"зацепления. ПОЛЮСНОМ зацеплении имеется 

ощю пятно касания, в дозаполюсном - два, расположенных как 

}!а головке, так и на ножке зуба и смещенных друг относитель
но друга в осевом направлении . 

.. Третья причина состоит в том, что в рассматриваемых пере-
4а:чах по сравнению с эвольвентными возни,<аю:г. более благо
приятные условия смазки зацепления: 
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Повышение несущей способности передач с зацеплением 
М. Л. Новикова дает возможность по сравнению с эвольвентными 
передачами уменьшить габариты и вес или использовать для их 

Рис. 3.6. -Контактна·я теорети
ческая (а) и фактическая (б) 
площадки эвольвентного ·зацеп-

ления. т -1_. _.., .. j 

изтото~ления менее прочные ма" 

териалы. 

Улучшение · условий· смазки 
зацепления· · не только является 

одной из причин увеличения несу
щей способности передач с зацеп-

. лением М. Л. Новикова, но и CDO· 
собствует увеличению КПД этих 
перед~ ч. Специфическая форма 
поверхности зубьев и их большая 
скорость- качения способствуют 
хорошему заклиниванию смазки 

·и возникновению ее· устойчивого 
слоя в зоне контакта. В рассмат-

риваемых передачах относительное движение сопряженных зубь
ев сводится, в основном, к JIX взаимному перекатыванию; отно
·сительное же скольжение мало. 

К преимуществам рас
сматриваемых передач так

же относится их малая чув-_ 

ствительность к перекосам 

геометрических осей валов, 
которые могут возникать- в 

результате деформации де
талей передач и неточности 
в их изготовлении. Здесь 
эти явления вызывают толь

ко перемещение контактной 
площадки по рабочей по
верхности зубьев, а в эволь
вентных передачах-значи
тельное сокращение разме

ров контактной площадки. 

к недостаткам передач с 
зацеплением М. Л. Нови ко- Р и с. 3. 7. Контактная площадка за
ва можно отнести повышен" полюсного (а) и дозапотосного (6) 

зацепления М. Л. Новикова: 
ную чувствительность их К l _ зуб шестерни: 2 _ поверхность зуба 
изменению межосевого рас- колеса; з .- контактная пиния профи.пей; 
стояния, недостаточную 4 - фактическая контактная площадка·. 

плавность рабоtы и более значительные шумовые явления по 
-сравнению с эвольвентными передачами. Эти недостатки в боль· 
шей степени относятся к заполюсному и дополюсному варt1антам 
и в меньшей степени - к дозаполюсному. Недостатком запо
люсного и дополюсного в~риантов зацепления, кроме того, яв-
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Таблиц а 3.1 
ЭJJементы исходного конtура дозаnолюсноrо зацеп.ленив (ГОСТ 15023-76) 

I(озффициенты параметров (в до.пях модУ.nя) и 
уrпо~ые параметры NJЯ модУ.пя тп• 1111 

Наименование параметров 

3 15 
1 

св. 3,15 
ДО ' ДО 6,3 св. 6,З 1 

до 10 

Исходный контур 

Радиус кривизны профиля го- 1,147 
JIOBKИ, являющегося дугой 
окружности Ра 

Радиус кривизны профиля нож- 1,307 
кн. являющегося дугой окр_уж-
ности PJ 

.. 
Радиус кривизны· переходной 0,52246 
кривой, являющей~я дугой ок-
ружности Pl 

Расстояние от центра окруж-

ности радиуса Ра 

метрии зуба la 
ДО ОСИ СИМ· 

Расстояние от центра окруж- 0,50526 
ностн радиуса ,PJ до оси сим-

метрни впадины lf 

Смещение центра окружности 0,07264 
радиуса PJ от делительной пря- .,. 

моt·ц . . 

Высота головки ha 

Делительная толщина зуба s ' 1,532151 

Делительная ширина е ~ 1,60944 

У_rол профиля в точках каса• 8° 10' 30" 
ння прямолинейного отрезка с 
профилями головки и ножки ·а1 

l, 150 

1,290 1,270 

0,52155 0,50677 

,, 

0,39270 

0,48994 0,47462 

·о,06356 0,05448 

0,9 

1,05 

1,535321 1,539451 

1,60627 ( 1,60214 

1° 39' 47' 1 в• 23' 02• 

Пара и1,tенти9ных исходных _контуров 

Вькота'до контактной точки hk f 0,52073 , . 0,52209 

ТоJiщин~ зуба по контактным \ 1,258571 
точкам .s" 
.s• 

1.26392 

св. 10 
до 16 

1 ;250 

0,49785 

0,45680 

0,04540 

1,5406 

1,60098 
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Наименование параметров 

Ширина __:1падины по контактным 

точкам е1е 

Глубина захода зубьев hw 

Радиальный зазор с 

Боковой зазор по прямой, про-
ходящей через контактные точ-

кн. i1e 

Т а б л и ц а 3.1 ( продолжение) 

I<оэффиц~енты параметров (в долях модуля) и 
уrповые параметры дпя мо.цупя тп, мм 

1 

до з;1s 
св. 3, 15 св. 6,3 св. 10 
до 6,3 до 10 до 16 

1,31857 1,31892 1,31392 

1,8 

о, 15 

0,060 0,055 0,050 

Угол профиля в контактной 1 27° 
точке а 

Пр им е ч а н .и е. Допускается изменять форму пинии сопряжения дуг 
образую:цих про:t>или ГОJiовки и ножки зуба, не изменяя их суммарной длины 

ляется необходимость применения фрез с различным профилем 
зубь~в для нар.езания шестерни и колеса. 

,3.2. Основные параметры и геометрия 

Основными параметрами зубчатых передач с зацеплением 
М. Л. Нщшкова являются межосевые расстояния, модули, пере
даточные числа, ширина зубчатых колес, углы наклона зубьев, 
угол давления и велич·ина абсолютного смещения. Ряд из этих 
пар~щеrров определ~ется исходным контуром зубчат~х колес, 
регламентированным для заполюсного зацепления (рис. 3.8) нор
малью машиностроения МН 4229.~бЗ' и для дозаполюсного (рис~ 3.9, 
табл. 3.1) - ГОСТ 15023-76. 

Выбор межосевых расстояний. aw, передаточных чисел и и рас
пределение их по ступеням производится так же., ·как и для эволь

вентных ·передач в соответствии с ГОСТ 2185-66. 
· В качестве стандартного модуля принимается нормальный мо

дуль тп 'В диапазоне от 1,6 до 63 мм по ГОСТ 14186-69 
(табл. 3 .2). 

Угол наклона зубьев ~ на делительном цилиндре принимается 
равным 10 . . . 24 °. С уменьwением р увеличивается контактная 
прочность зубьев, уменьшаются осевое давле~ие на зу~ и коэффи
циент перекрытия. Поэтому для повышения плавности работы 
передачи увеличивают ширину колес. 
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Ширина зубчатых колес дл_я редукторных и открытых передач 

Ь = РпВ1:, 
w /(3 sin ~ 

r }J.e Pn - нормальный шаг; ~ - угол наклона зубьев на делитель
ном цилиндре; Ка - количество. линий зацепления; е~ - полный 
(суммарный) коэффициент перекрытия. 

Т а б л и ц а 3.2 
·Ряд модулей для заполюсноrо и дозапопюсноrо зацеплений 
в наиболее применительном диапазоl-!е по ГОСТ 14186-69 

Ра.,..- .1 Модуль, мм 

8 j 10 J 12,5 J 16 
9 11,2 14 18 

Пр и м е ч а ни е. Первый ряд следует предпочитать второму. 

Р и с. 3.8. Исходный контур зanoJilccнoro зацепления. Нормаль МН 4229-63. 

В эвольвентных зубчатых передачах в~ представляет собой сум
. му торцового _ва и осевого 1 ер коэффициентов перекрытия и ха
рактеризует число пар зубьев, одновременно находящихся в за
цеплении: 

где Ва - отношение длины дуги зацепления .к окружному шагу Pt~ 
ер -отношение ширины колеса bw к ос~вому шагу Р:.· 

1 Осевой коэффициент перекрытия е~ также называют коэффициентом 
перекрытия относительного смещен~:rя торцовых профилей. 
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В передачах с точечным за_цеплением М. Л. Новикова еа = О, а 
КзЬw КзЬw sin Р 

81':=Вр =--
Рх Рп 

и характеризует суммарное число точек контакта пар зубьев, од
новременно находящихся в зацеплении. 

fl,:::J'mп 

s е 

Рис. 3.9. Исходный контур дозаполюсного зацепления, 
гост 15023-76. 

Таким об~азом, полный коэффициент перекрытия в зацеплении 
М. Л. Новикова так же, как и в эвольвентном заце~лени!f, с уве
личением угла р растет по синусоидальному закону (рис. 3.10). 
При одинаковых значениях р в заiюлюсном варианте е1: имеет 
меньшее значение, а в доэаполюсном может достигать больших 
значений, чем в эвольвентном зацеплении. 

При определении ширины колеса в передачах с зацеплением 
М. Л. Новикова рекомендуется принимать 

е1:=ер =µ+(О,2 ... 0,4), 

где µ= 1,0; с целью увеличения плавности работы передачи можно 
принять µ=2,0. 

· Величиной абсолютного смещения l = r 1 называется расстояние 
от полюса П до точки зацепления К в нормальном сечении. Ее 
рекомендуется принимать равной 

l=лmn, 

где . л - относительное смещение (для заполюсноrо зацепления 
л= 1,40; дозаполюсноrо Л=Ра = 1,147 ... 1, 15 (см. табл. 3.1). 

С увеличением л увеличивается контактная . прочность зубьев, 
но вместе с тем повышается чувствительность передачи к неточ

ности иэrотовл~ния и деформациям ее деталей. 
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Под углом давления а111 в нормальном сечении, рассматривае. 
МЬIХ передач, понимают угол между общей касательной к началь
·JJЫМ (делительным) окружностям и прямой, проходящей через 
точку заце~ления К и полюс П. Угол: давления в зацеплении 
совпадает с углом давления исходного контура. 

Принято раз'личать углы давления в нормальных aw и торцо· 
вых а1 сечениях. Эти углы связаны соотношением 

tg aw =tg а1 cos ~-
С увеличением угла давления увеJшчивается контактная проч

ность зубьев, но при больших углах давления, так же как и 

в эвольвентном зацеплении, воз- ' 
никает недопустимое заострение ? 
зубьев. Угол давления aw в нор· 
мальном сечении рекомендуется 

принимать ~ заполюсном зацепле-

ни~ равным 30° и в дозаполюс
ном - 270. 

Радиус профиля в нормальном 

сечении зуба шестерни в запо- ..1--E=----------..J 
люсном. зацеплении, а также го-
ловок зубьев шестерни и колеса , 1 Рис. 3.10. Зависимость сумщр
~ дозаполюсном зацеплении при- и-ого коэффищ1ента перекрытия от 
нимается равным l. Радиус про- угла наклона зубьев е~ =B:t (~): 

ф б / - доэапопюс:ный вариант; 2 - заоnь• 
иля в _нормальном сечении зу а вентное (косоэубое) зацеп.пение; з - эа-

колеса в эаполюсном и ноже~ попюскый вариант. 

зубьев шестерни и колеса , 2 ·в дозаполюсном зацеплениях прини· 
мается несколько больше r 1 . 

r2 =l+Лr. 
С уменьшением Лr уменьшается время приработ,<.и зубьев ше

стерни колеса и повышается несущая способность зацепления. 
Для заполюсноrо зацепления Лr = О, 15mn и для дозаполюсноrо -
Лr=(О,10 ... О,lб)mп, при этом больший коэффициент соответ
ствует меньшему значению модуля (см. табл. 3.1). 

На радиусы профилей следует принимать допуски одного 
знака: или только положительные, или только отрицательные. 

Если это условие не будет выполнено, то точка контакrа может 
сместиться к вершине зуба, что приведет к снижению изгибной 
прочности зубьев, особенно в заполюсном варианте. 

Необходимый боковой зазор, принимаемый равным Л = 0,2 
. . . 0,3 мм, достигается утонением выпуклого зуба в заполюсно~ 
~ацеплении или головки зубьев шестерни и колеса - в дозапо
люсном. 

В соответствии ~ рассмотренными основны~и параметрами раз
меры зубчатых передач определяются по соотношениям, приведен
ным в табл. 3.3 и 3.4 для заполюсноrо и дозаполюсного вари
антов. 
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°' Т абл·ица 3.3 
ю 

заполюсного зубчатого зацепления (нормаль МН 4229-63) Соотношения между злементами 

Наименование элемента 1 Обоэпа-1 чение Шестерня 1 Колесо 

Модуль (нормальный) 1 · тп 
1 

выбирается по ГОСТ 1418~69 (см. табл. 3.2) 

Шаг (нормалыrый) по дуге делитепь-1 
ной окружности Рп 1 

Рп=1tmп 

Радиус рабочего профиля зуба 
1 

r 
1 

r1 =l,40mп 1 ri=l,55mп 

Высота головки зуба 
1 

ha 
1 

hal= l,l5mп 1 ha2=0,00 

Высота ножки зуба 
1 

ht 
1 

ht1=0,25mп 1 
h12=l,ЗQmп 

Угол давления 
1 

aw 
1 

aw=a=30° 

Число зубьев 1 z 
1 

Z1 
1 

Z1 

Начальный диаметр 
1 

dw 
1 

1 

1 
и 

dw1-=2aw-- dw2=2aw·--
I+и l+и 

Делительный диаметр 
1 

d 
1 

d1=dw1 
1 

d2=dw2 

Диаметр верши!I зуб~ев 1 da 
1 

da1=mп (с0:1р +2,3) 
1 

Z2 
da2=mп--p 

cos 

Диаметр впадиц 1 df 
1 d11 ==mп с:: р -0,5) 1 

~ ( Zz - ) d12=mп . cos р-2,6 



На•менованне элемента 

; 

Диаметр окружности, проходящей 
через теоретические точки контакта 

Межосевое расстояние 

.Целительное межосевое расстояние 

Радиус закругления ножки зуба 

Ра~иус закругления голова~ 

Расстояние от центра профиля до оси 
симметрии зуба по дуге :начальной 
окружности ( см. рис. 3.8) 

Радиальное смещение центра профиля 
зуба колеса от начальной окружности 

Технологический: угол 

ел РадюJJJЬJЦ1lЙ: зазор 
W' 

Обозна· 1 · 
чеиие 

dk 

1 
.aw 

1 

а 

,, 1 

Гв 1 

Ь' 

f 

.l> 

с 

Таблиц а 3.3 (продолжение) --

Шестериsк 1 Колесо 

dk1 =__!!!:t!_ У (z1+1 ,4)2+5,88 
cos р . 

. dks= тпр У (z2 - 1,4)2+5,88 
cos 

d1+d2 тп 
aw=a=--=--(z1+z2) 

2 2 cos р 

r11 =0,5l7mп r12 =0,59lmп 

Га2=0,Зтп 

ь; =0,4224тп ь;=о,552Зт11 

- fа=0,075тп 

l>=8° 00' 00" 

с1-0,25тп с1 ==0, 15тп 1 



~ 

Наименование элемента 

Соотношения м~жду злементами. ttoзanOJtJotlioro зубчатого зацеttJiения 
(ГОСТ 15023-76) 

Обоэна- j 
чение· Шестер,я I(олесо 

Модуль (нормальный) тп 

1 
выбирается по ГОСТ 141Щ>-69 (см. табл. 3.2) 

Шаг (н_ормальный) по дуге на-1 
чальнои окружности 

Радиус кривизны профиля ro-1 
ловки зуба . 

--- - --

Радиус - кривизны профиля 1 
ножки зуба 

ВЬIСота головки зуба 1 

Высота ножки зуба 1 

Высота зуба / 

Yron давления- 1 

ЧиС:Ло зубьев 1 

Рп 1 
---т 
'1 
-

'2 
-
ha 

-
h_, 

-
h 

-
aw 

-
z 

Рп=1'mп 

'1 =ратп (Ра -·см. табл. 3.1) 

Г2=Р1тп (Р1-см. табл. 3.1) 

hа=0,9тп 

hj=l,05mп 

h=ha+ht 

aw=a-27° 

Z1 Zs 

f а б л и ц а З: ,( 



На•мевование з.11емевта 1 .Обозна·· 1 
· чение 

;-~ачальный диаметр 1 dw 1 

Делительны'й диаметр 

1 

d 

Диаметр вершин зубьев da 

Диаметр впадин dj 

Диаметры окружностей, про-

ходящих через теоретические dk 
точки контакта 

Делительная окружная толщи· / . sm 
на зуба п 

Ширина впадины 
1 

етп 

МежQСевое расстояние 
1 

йw 

~ 
рас-1 Делительное межосевое 

стояние 
а 

1 

Шестерня 

l 
dw1= 2aw l+и 

d1=dw1 

, CZ1 ) da1 =mп cos f} +1,s 

d11=mп{~-2,1) 
cos / 

-
тп V 2 dk1 =-~- (z1±0,908pa)2+ 3,176ра · 

cos . 

1 

Т а блиц.а 3.4 (продолжение) 

1(0.11есо 

и 

dw2= 2aw l+и 

d2=dw2 

• ( Z2 ) da2=mп cosf} +I,8 

d12=mп (c
0

:
2
f} -2, 1) 

тп V 2 6 2 dk2 =--f} (z2 +0,908pa) +З,17 Ра 
cos ' 

s, е - см. табл. 3.1 

( 

4 

d1+d2 тп . 
йw=й 

2 
--f}- (Z1 +z2) 
2cos 



(11· 
О) 

Наименование элемента 
1 

Расстояние от центра окруж
ности радиуса г1 до оси сим

метрии зуба 

Расстояние от центра окруж
н~ти радиуса г1 до оси сим

метрии впадин 

Смещение окружности радиуса 
г1 от делительной окружности 

Угол профиля в точках каса-

с профилями головки и ножки 
нвя прямолинейного отрезка 1 

Радиальный зазор 

Радиус кривизны nереходиой 
кривой 

Обозна-1 
чение 

Ь' 

ьн 

LM 

а1 

1 

с 

1 

Рi~п 1 

Т а б JI и ц а 3.4 (продолжение) 

Шестерня Колесо 

Ь' =lатп (la ...,_ см. табл. 3.1) 

Ьн=l1тп (l1-см. табл. 3.1) 

LМ=Х1тп (Х,___:см. таб.'1. 3.1) 

а1 - см. табл. 3.1 

[с==О.15тп 

Pi - см. табл. 3.1 



Пос'!'lроение профилей зубьев 

Построение профилей зубьев дано для нормального сечения. 
Заполюсное зацепление (рис. 3.11). Построение профилей зубьев 

ве~ется в следующем порядке (рис. 3.11, а): 

Р нс. з.11.· Построение профилей зубьев сопряженных колес (а) 
заполюсного зацепления и участка аа (б). 

1) проводится линия центров 0~02; 

2) описываются окружности диаметрами dw1 и d..,1, касающи
мися друг друга в полюсе П; 

_3) ·под' углом а=30° проводится прямая NN к на ней выбк:
рается точка контакта К, при этом П/('=r1 ; 
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4) радиусом , 1 описывается профиль зуба шестерни, располо
женный между окружностью в~ступов диаметра da, и прямой ПС, 
проведенной через полюс П под углом б:::;:8°;· · 

5) от полюса П по начальной окружности откладывается дуга 

и в точке М проводится касательная, на которой берется от~ок 

П'М=ПМ; 
6) через точку П' под _углом б = 8° проводится прямая, пере

сечение которой с радиусом 01М определяет центр L ·· скругления 
ножки зуба шестерни; 

7) окружностью радиусом r11, · расположенной между прямой 
П' L и окружностью впадин d11, производится скругление ножки 
зуба шестерни; 

8) строится профиль зуба на участке аа, 1<ак огибающая про
филей ряда положений инструментальной репки (например, поло
жений 1-3), полученных в процессе обкатки (рис. 3.11, б); 

9) по начальной окружности шестерни от полюса П отклады-
вается дуга Ii F = Ь;, проводится ось. симметрии O1F и· строится 
симметричный профиль зуба шестерни; · 

1 О) по начальной окружности колеса от полюса откладывается 
дуга ПF' = ь; и проводится ось впадины зуба колеса 02F'; 

11) проводится окружность диаметра dл1+2,12 , определвющая 
центр В скругления ножки зуба колеса; 

12) от точки К откладывается отрезок К Q = r 2 и нз точки Q, 
как из центра, радиусом , 2 описывается профиль зуба колеса, 
расположенный между окружностью диаметра d01 - 2r 01 и про ... 
должением прямой BQ; 

13) радиусом r /1 нз точки В производится скруr пение ножки 
зуба, а радиусом r08 -головки зуба; · 

14) по окружности dwa откладывается дуга F' F" = 0,5Pn, про
водится ось симметрии O"F" и строится с~мметричный. профиль 
зуба колеса. 

Дозаполюсное зацепление (рис. 3.12). Построение зубье_в ве• 
дется в следующем порядке: 

1) проводится линия центров 010 2; 

2) описываются окружности диаметрами d1 и d2, касающиеся: 
друг дJ}yra в · полюсе П; 

3) под углом а=27° проводится прямая NN и на ней выбИ•· 
раются точки контактов К1 и К,., при этом ПК1=ПК2'=l=r1 •. 

Дальнейшее построение показано для случая сопряжения 
зубьев в заполюсной точке (точка К1); · 

4) радиусом r 1 описывается профиль головки зуба шестерни, 
расположенный между окружностью диаметра d"i в прямой ПС,_ 
проведенной через полюс П под углом 6=8°; 
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Рио. 3.12. Построение профилей зубьев сопряжен
ных колес дозаполюсноrо зацепления. 



5) от полюса П по начальной окружности откладывается дуга 

11M=0,5pn+Ь'+b"=(%+la+l1)mn 

и на радиусе 01М находится точка L, смещенная от начальной 
<>К ружности на величину L_M = Х 1тп; 

6) при точке L под углом а1 к нормали радиуса 01L прово
дится прямая LC'; 

7) от полюса П по начальной окружности откладываются дуги 

ПF=b'=lamn И ПF'=О,5рп+Ь'=(;+lа)тп 

и проводятся оси симметрии зуба 01F и впадины 01,F'; 
8) проводится окружность диаметра d/1 +2r1, определяющая 

центр В скругления ножки зуба; 
9) радиусом r 2 из центра L описывается профиль ножки зуба, 

расположенный между прямыми LC' и LB'; 
10) радиусом r1 из точки В произв.одится скругление ножки 

зуба; 
11) строится профиль зуба на участке аа как огибающая про

филей инструментальной . рейки, полученных в процессе обкатки. 
Построение огибающей осуществляется так же, как и в заполюс
ном зацеплении (см. рис. 3.11, б); 

12) строится симметричный профиль зуба шестерни; 
13) от полюса П по начальной окружности откладывается дуга 

· ПF"=0,5рп+Ь' =(; +lа)тп, 
·проводится ось симметрии 0 2F" и в той же последовательности 
производится построение зуба колеса. 

3.3 Расчет зубьев на выносливость 
по контактным напряжениям 

Заполюсное зацепление 
i 

Как указывалось раньш~, в результате прира)б:пки зубьев, 
которая в рассматриваемых передачах происходит _достаточно бы
-стро, точечный контакт пр~вращается в линейчатый по всей р_або
чей высоте зубьев. Исследования показывают, что 1!аrрузка в зоне 
,контакта зубьев распределяется неравномерно: по длине зуба - по 
эллиптическому закону, по высоте- по закону,. близкому к линей
ному. На рис. 3.13, а показано распределение нагрузки в зоне 
контакта на поверхности зуба шестерни и колеса, а на рис. 3.13, 6 -
в нормальном сечении зубьев. Расчет зубьев на выносдивость по 
контактным напряжениям производится с учетом линейчатого кон
-такта профилей и равномерного распределения нагрузки по высоте 
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зубьев. Фактическая неравномерность распределения нагрузки по 
высоте зубьев учить1~ается введением в расчет соответствующего 
коэффициента. 

В ""Основу расчета зубьев на выносливость по контактным на
пряжениям так же, как и в эвольвентном зацеплении, положена 

теория с1:атически сжатых тел: В соответствии с этой теорией 
пара сопряженных зубьев заменяется эквивалентными цилиндрами, 
а контактные напряжения опре

деляются по известной зависи
мости: 

Gн=-. f WнпЕпр • (3.1) 
V \ Рпр2л: (1- V2 ) 

С учетом неравномерного р_ас
пределения нагрузки по в_ысоте 

зубьев (13, 14], эта зависимость 
получит вид: 

Gн·=-. f О,65wнnЕпр2. (3.2) 
V РпрЛ:(1-v) 

В зависимости (3.1) · и (3.2) 
входят следующие величины: 
Рпр-приведенный радиус заме-

. 1 1 1 
няющих цилиндров;-=-±-; 

Рпр Р1 Р2 
Р1 и р2 -:r- радиусы заменяющих 
цилиндров ·шестерни и коле~а; 
Ь - ширина заменяющих цилин- · 

. F 

о 

дров; Wнп =..11!!. - удельное 
ь 

давление; F Нп _ сила нормаль- Рис. 3.13. Распределение нагрузки 

Е 2Е1Е2 в заполюсн9м зацеnлении: 

ноrо давления; -ПР= ------ а- в пространстве; б- в нормальном 
- Е1 +Е2 сечении. 

приведенный модуль упругости; 
v - коэффициент Пуассона. 

З-аменяющие цилиндры для зубьев шестерни и колеса показаны 
в пространстве на рис. 3.14 и в плоскости нормального сечения 
~убьев на рис. 3.15. · --

Так же, как и в эвольвентном зацеплении, радиусы заменяющих 
пилиндров определяются в ПЩ)скостях, п_роходящих через каса

тельные L1L1 и L2L2 к линиям контакта и _ общую нормаль N N 
к поверхности зубьев в точке их касания. Поскольку линии кон
такта являются пространственны~и кривыми, касательные L1L1 
и L2L2 не совпадают между собой. 

Таких плоскостей две: для шестерни и для колеса. В резуль
тате сечения поверхности зубьев шестерни и колеса этими пло
скостями (см. рис. 3.14) получаются какие-то плоские кривые 
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а1а1 и а1а1 • Радиусы кривизны этих кривых р1 и р1 в точке кон
такта К являются радиусами заменяющих цилиндров. 

Известно, что радиусы кривизны сопряженных поверхностей в точке кон
такта в направлении касательных к пиниям контакта определяют по теореме 

.Меиье~ 
11 

Р1 =-Р_1_; (3.3) 
cos 61 

. · Р 11 
Pi = cos 61 , (3.4) 

11 11 • r.ae р 1 • р2 -радиусы хрввизны линии контакта шестерн11 и колеса; 6 1 в 

ei - уrпы между общей нормалью NN к поверхности зубьев и радиальным 
направлением, проведенным в -~:очку контакта для шестерflи • колеса. 
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Р • 8. 3.14. Заменяющие цилиндры заполюсноrо зацепления в прост-
ранстве: 

1 - иачапьвый цилиндр шестерен; 2 - пиния контакта шестерни; 3 - касатепьиан 
к п11111111 контакта шестерни; 4 -пиния аацеппения; 6 - касательная к пинии кон• 
•такта копес:а; 6 - пиния контакта копес:а; 7 - вачапьвый ци.nввдР ко.nеса; В - аа-

11ев,яющве ципвндРы, 

Как показал М. Л. Новиков (12): 

(
d 1 )2 dwi 12 cos1 aw + ....!!_+ l sin а +- ctg1 ~ 

, 2 w • 4 
Р1 (3.5) 



6* 

Рис. 3.15. Заменяющие цилиндры заполюсного зацепления в нор
мальном .сечении зубьев. 
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, 12 cos2 aw +( ~ - l sin aw) 
2 + ~ ctg2 ~ 

Р2= -------- (3.6) 

V1•cos•a.,+(d;• -1 sina., )' 

dw1 . 
l+-2-sшaw 

cos 81 ... --_ -_ -_ -_-_ -_-_-_ -_ -_ -_-_ -_ -_ -_ -_ -_-_ -_ -_ -_-_ -_ -_-_ -_ -_ -_-_ -_ -_; (3. 7) 

V [1+( c::ga; )'][ l' cos' а.,+( d;' + 1 sin а,.) 2] 

dw2 . 
-

2
- sin -aw - l 

cos 82---_-_:_-_-_-_:._.-_-_:_-_-_-_-_-_-_:_-_-_-_:_-_-_-_-_-_:_-_-_-_-_ (3.8) 

-. /[ (cos aw )2] [ (dw 2 )2] V 1+ ctg ~ 12 cos2 aw + - 2--1 sin~w 

Подставляя (3.5) и (3.7)' в (3.3), в (3.6) и (3.8) в (3.4), найдем р1 и р1 

12 cos2 aw +( ~+ l sin aw У+~ ctg2 ~ 
dw1 . 

l+-2-sшaw 
V . (cosaw·' 2 1+-)· ctg ~ ' 

12 cos2 aw +(dw2 -l sin aw)2 +. dw4~ cfg2 ~ v---· --
2 1 (cos aw )2 ~= +--. 
d~2 sin aw- l ctg ~ 

(3.9) 

(3.10) 

Пренебрегая в выражениях (3.9) и (3.10), как-это обычно при
нято [ 19], слагаемыми 12 cQs2 aw и l ~in aw, а также принимая z2 = 
=UZ1 и l =лтп, окончательно получим радиусы кривизны заме
няющих цилиндров в виде: 

(3.11) 

(3.12) 
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Приведенный радиус кривизны заменяющих цилиндров 

...!:_= .!_+.!_ =Р2±Р1 = 
Рпр Р1 -Р2 · РаР1 

dwt u2z1 (1 +ctg2 Р) 1-/_1 + cos2 aw + dw1 Z1 (1 +ctg2 Р) -. / 1 + cos2 aw 
2 uz1 sin аw-2.л. ~ ctg~ Р - 2 2л.+z1 sin aw V ctg2 р: 

dwt" u9z1 (l +ctg2 Р) .. / 1 + cos2 aw dw1 Z1 (1 +ctg2 Р) 1 / 1 + cos2 aw 
2 иz1 sin aw - 2.л. V ctg2 Р 2 2л.+z1 sin aw V ctg2 Р 

u2 1 

иz1 sin aw - 2л. ± 2л.+z1 sin aw 

=-----------------------------------== и2 dwi z1 (1 +ctg2 Р) -. f 
1 

cos2 aw 

иz1 sih «w - 2л. 2 2л.+z1 sin aw V -+: ctg2 Р 
2 [и2 (2л.+z1 sin aw) ± (иz1 sin aw - 2.л.)J = 

f 

uJdw1z1 (l+ctg2 Р) ~ l+tg2 Р cos2 a.w 

2 [2л.и2+иz1 sin aw1±z1u sin аw+2л.] 

u2dw1z1 (l+ ctg2 Р) V 1 +tg2 Р cos2 aw 

2 [2.л. (и2 + l)+uz1 sin a.w (и± 1)) sin111 р 

u2dw1 z1 V 1 + tg2 Р cos2 aw 

2 [и2 (2л.+z1 sin aw) ± (иz1 sin aw -2.л.)] = 

и2dw1z1 (1 + ctg2 Р) V 1 +tg2 Р cos2 aw 

_ = 2 [2л. (и2 + l)+uz1 sin au, (и±'l)] sin2 р 

и2dw1z1 V_1+tg2 Р cos2 aw 

Ширина заменяющих цилиндров Ь принимается равной длине 
контактной линии зубьев по их высоте в нормальном сечении, 
т. е. развернутой дуге пп (см. рис. 3.15), 

_ b=2l(aw-6), 

или при aw=30°, 6=8° и l='J..mn 
Ь=0,768'J..тп. 

Сила нормального давления F нп, приходящаяся на один зуб, 
определяется через окружное усилие F нt и расчетный крутящий 
момент на шестерне Т ш= 

где ер - коэффициент перекрытия; Кг - коэффициент, которым 
учитывается неравномерность. ра~пределения нагрузки между точ• 

ками контакта; Т~н - кгс-м; dw1 -мм. 
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п кrе 
рн этом удельное давление, 

С учетом 

·так как d;1 

мм 

Fнп 2000Т1н 
Wнп=-= . . 

Ь bdw1K8 ~1} cos aw cos ~ 

полученных зависимостей 

2 • О,65wнnЕпр' 
(J = ----''-----=- = 
Н1 Рпр1' ( 1 - v2) 

О,65,2000Т~н 2Е1Е2 Х 

bdu,1/(8 el} cos aw cos ~ 1' (1 - v2) (Е1+Е2) 

Х 2[2).(u2 +l)+uz1 sinaw(и±1)]sin2 ~, 

и2d~1z1 V l+tg2 Р cos2 аш 
4а2 

__ w_, ь =0,186л.тп., mп.zl ~ dw1, то 
(и± 1)2 

02 _ 423,48Т1н tg Р sin ~ 2Е1Е2 Х 

Hl - а~). c?s aw (l+tg2 ~ cos2 aw) 1' (l -v2
) (Е1 +Е2) 

Х-1- 2A(u2 +l)+иz1 sinaw(и±l) (и± l)з. 

к е uz 
е 1} 

Введя обозначения 

2~(u1 +1)+uz1 sinaw(и±l) 3 2 1 2 
--------(и± 1) =Zн, --=Zг, 

uz Кг el} 

2 
Zм, 

(3.13) 

окончательно получим зависимость для проверочного р~счета 

в общем: виде: 

-20 58Z Z Z 1 V Tшtg~sin~ (3 14) Он1 - 1 н 8 м- . <,.aHPl . . 
aw awA cos aw (l+tg2 р cos2 aw) 

Решая уравнение· (3.14) относите.'lьно aw, получим зависимость для 
проектного расчета: 

. (3.15) 

В зависимостях (3.14) и (3.15): Т1н - расчетная нагрузка на ше
стерне, кгс- м; Он1 и о8р1 - расчетные и допускаемь1е на.иряже-
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нии, кгс/мм1 ; aw - межосевое расстояние, мм; aw - угол давленияJ 
. ..ft_ - угол наклона зубьев на делительном цилиндре; 

Zн= v 2). (u•+l)+и::•lna., (и±I) (и± !)• _ (З.!6) 

коэффициент, которым учитывается форма сопряженных поверх
ностей. В зависимости (3.16) верхние из двухпарных знаков от
носятся к внешнему зацеплению, нижние - к внутреннему. 

Z1 =-. f 1 
- коэффициент, которым учитывается суммарное V К8 е~ · 

число точек контакта всех пар· зубьев, одновременно находящихся 
в зацеплении. 

z~ =-. ;----2-E-iE-.-- - коэффициент, которым учитываютс~ 
V л: (l -v2) (Е1+Е1) 

механические свойства материалов. 
· Приняв для стальных колес Е=2, 15-104 кrс/мм1, v=0,3, 

а также aw==30°, А= 1,4, V l±tg2 ~cos2 aw~ 1,05, К,,-.-- 0,8, 
г,s ~ 1 ;25, получим 

Z8 =1, Zм=86,6, 

Zн=V 2.в (и•+l)+~~5иz1 (и± 1) (и± !)•. 

Тщда 

(3.17) 

'(3.18) 

Дозаполюсное зацепление 

На рис. 3.16, а показано распределение давлений ·в зонах 
контакта на поверхности зуба, а на рис. 3.16, 6- в двух нор
мальных сечениях зуба, проходящих через точки контакта. При 
решении контактной задачи применительно к дозаполюсному за
цеплению определяется наибольшее кортактное ·напряжение, воз:
никающее в зоне одной из точек контакта сопряженных зубьев. 
Положение и размеры заменяющих цилиндров определяются 
та.к же, как и в заполюсном варианте. Эти цилиндры примени; 
тельно к дозаполюсному варианту показаны в прое:рансrве на 

рис. 3.17 и в плоскости нормального сечения зубьев на рис. 3.18. 
В этом случае радиусы р1 , р2 и ширина Ь заменяющих ци

Jiиндров определяются так же, как и в заполюсном зацеплении. 
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Рис. 3.16. Распределение нагрузки в доза
полюсном зацеплении: 

а - в пространстве; . б- в нормальных сеtJениях. 

Р и с. 3.17. Заменяющие цилиндры доза полюсного зацепления в про-
странстве: 

1 - начальный цилиндр шестерни; 2- линия контакта шестерни; 3 - касатель• 
ная к пинии контакта шестерни; 4 - линия зацепления; 5 - касательная к .ли
нии контакта колеса; 6 - линия контакта колеса; 7 - начальный цилиндр ко· 

леса; 8 _; заменяющие цилиндры. 



Р и е. З.18. Заменяющие цилиндры дозаnмюеuоrо злцепления · • 
нормальном сечении зубьев. 
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В принятом для дозаполюсного зацепления угле давления а.= 
=27°, ширина Ь=0,662л.тп, 

(3.19) 

aw=7,95 зvr_( zн:::м)2 T1нtg~sin ~ . (3~20) 
),, cos aw ( 1 + tg2 ~ cos' аи,) 1 / 2 

Значения Zн; Zг; Zм-такие же, как и в эаполюсном варианте. 
Приняв для стальных колес Е=2,15-101 кгс/мм2 , v=0,3, а 

также а111 =·21°, л.= 1, 15 (среднее для тп от 3, 15 до 20 мм), 

V l+tg2~cos2 aш ~ 1,05, получим · 

. Z м = 86,6; Zн=-. / 2,3 (и'+ l)_+ __ ~-.5-u-z1_(_и_±_l_) -(и_±_l)-з . 
V и . 

Тогда 

(3.21) 

з / Т tg~sing 
aw= 151,9 v ~н 2 (Z~e )' . 

OHPl 

(3.22) 

Здесь при ер= 1,25, Zг = 1 и при 8р=2,25 ... 2,5, Zг =0,7. 
Расчетная нагрузка в зависимостях (3.14) ... (3.22) выражена 

через расчетный крутящий момент на шестерне, ко~орый опреде
ляется по ·формуле: 

Т1н=Т1Кнv,~ . ·(3.23) 

где Т 1 - наибольшая из действующих нагрузок (крутящих момен~ 
тов на шестерне), за исключением пиковой; Кнv-коэффициент 
,цинамической нагрузки. · · 

Допускаемые контактные напряжения: 

0н limb К 
S HLt 
н 

(3.24) 

где О' н нm ь - базовый предел контактной выносливости; S н -
коэффициент безопасности; КнL - коэффициент долговечности. 
Физический смысл и значение величин, входящих в (3.23) и 
(3.24), такие же, как и в эвольвентной передаче (см. [18, г. 5]). 

70 



3.4. Расчет зубьев на выносливость 
по напряжениям изгиба 

Заполюсное зацепление 

Как уже говорилось раньше, нагрузка в · зоне контакта рас
пределяется неравномерно: по длине зуба - по эллиптическому 
закону, по высоте- по закону, близкому к линейному (см. рис. 3.13). 
При расчете зубьев на выносливость по напряжениям изгиба 
предполагается, что нагрузка в нормальном сечении зубьев распре
деляется по линейному закону, а эпюра нормальных давлений 
представляет собой треугольник (рис. 3.19). Нагрузку Wpn, дей-

а 1 

Р и с. 3.19. Наtрузки на зубьях шестерни (а) и колеса (6) заполюсного 
~ацепления в нормальном сечении. 

ствующую в нормальном сечении зуба, можно разложить на две 
еоставляющие: нагрузку Wpt, направленную перпендикулярно, и 

нагрузку wF,, направленную параллельно оси симметрии нор

мального сечения зуба. Нагр_узка Wpt вызывает напряжения 
иэ.rиба, а w Fr - напряжения изгиба противоположного знака и 
сжатия. Подсчеты показывают, что напряжения от wp, не пре
вышают 5 % по сравнению с напряжениями от w Fn. Поэтому 
напряжениями от wF, пренебрегают. Нагрузка Wpt заменяется 
сосредоточенной силой F pt, проходящей через центр тяжести 
эпюры wFt· 

Так же, как и в эвольвентном зацеплении, зуб рассматри-
вается как консольная балка, защемленная одним концом и на
rруженная сосредоточенной силой F Ft с опа_сным сечением 

(а, ....l!!L) у основания зуба (рис. 3.20). Заменяя схему CИJI 
cos ~ 

(рис. 3.20, а) схемой (рис. 3.20, 6), пространственную задачу 
можно свести к плоской. Как следует из принятой схемы, в опас-
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ном сечении возникают нормальные напряжения от изгиба, а 

также нормальные и касательные напр~жения от стесненного кру
чения. Ввиду сложности. задачи, дополнительные напряжения от 
стесненноrо кручения определяются опытным· nутем [ 14]. Их влия~ 

Рис. 3.20. Силы, действующие на зуб шестерни заполюсного зацепления: 
а-:- фактическая система сил; 6 - приведенная система сил. 

ние на прочность учитывается введением в расчет соответству-

ющего поправочног9 коэффициента · 
83 

Кп=~+10' 
.где ~ -угол наклона зуба, град. . 

Опасное сечение зуба так же, как и в эвольвентной передачеt 
проходит через точки. соприкосновения профиля зуба и вписан
ного в него профиля балки равного сопротивления. 

Профиль зуба шестерни в нормальном сечении изображен на 
рис. 3.21. Для произвольно взятого сечения балки равного со
противления в системе координат х, ах уравнение прочности при
мет вид: 

где.· 

При х=О; ах~О . 
. 72 

а~= l(x; 

/( = 6F Ftcos ~ 
bwau 



Таким образом, балка равного сопротцвлен1:1я . имеет .вид не
з~штр~хованноrо параболического тела. Вершина. параболы _нахо-: 
дится в точке пnиложения силы F pt, а ветви касаются профиля 
зуба в точках т, п, через которые. -и. проходит опасное сечение. 

Рис. 3.21. К расчету шестерни заполюсноrо за
цепления на выносливость по напряжениям изгиба. 

Практически положение опасного сечения находится следующим образом. 
Через точку Е приложения силы F Ft провоцится прямая ЕТ до 11ересечения 
с профилем в точке Т. Из точки Т под прямым углом к прямой ЕТ прово
дится прямая ТВ до пересечения с осью симметрии профиля 00 в точке В. 
Из точки Т на ось симметрии профиля 00 опускается перпенди~уляр ТС. Та
кое построение проводится для ряда точек профиля зуба, например, К, т 
и т. д. Опасное сечение будет таким, при котором отрезок ВС~х1 имеет наи
меньшее значение, т. е. х1 =Х1 min· 

Рассмотрим определение напряжения в зубе шестерни. 
Величина изгибающей силы, которая восприни_мается. одним 

зубом, 

F~t = ___ ._1_о_о_от_1_F ___ ~ __ 2о_о_о_т_1_F __ 

( 
dwi · ) dw 1 cos ~Ке ер 

К2 ер -
2
-+ Н cos ~ 

(3.25) 

(т м d н// dw
2
1.)· lF В КГС• , wl В ММ, '--'--
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Обозначив расстояние от опасного сечения тп до точки при
ложения силы F Pt через h и используя классическую теорию 
изгиба, можно записать уравнение прочности следующим образом: 

FpehK0 =Wap1• (3.26) 

Для того, чтобы учесть различие законов распределен~я на
пряжений в опасном сечении зу6~ (~нс. 3.21)-линейного, при
нятого в классической теории изги(?а, и нелинейного, фактиче
ского- в левую часть уравнения (3.26) введем. коэффициент кон
центрации напряжений у основания зуба Кт, значение которого 
зависит от формы и радиусов переходной кривой. Тогда с уче
том (3.25) уравнение (3.26) запишем следующим образом: 

2000Т 1phK nK т ~wa2 
__ .;;;.;.._ ________ = -- О' Fl · 
du11 cos f} Кг e&S 6 cos f} 

(3.27) 

Выразив размеры а и h через шаг р с помощью соотношений 
а-а1р, h=a2p и обозначив 

а~ I 1 --=- --=Уг 
6а2Кт Ур/ Кг е~ ' 

е учетом 
m Z1 d11,r1 =-п-, p=nm, приведем уравнение 
cos f} 
2000Т 1рК п cos f} у _ Ь _I_ 

г - n,mn w(J'Fl • 
mпZ1 . · У /f 1 

(3.27) к виду: 

(3.28) 

Отсюда наибольшее местное напряжение при изгибе на пере
ходной поверхности зуба со стороны растяжения 

(3.29) 

При Ка= 1 и Е~= 1,25 

ь 4тп 
'Ш ~--. 

sin f} 

Тогда и_з (3.29) получим: 

(3.30) 

Дозаполюсное зацепление 

Распределение нагрузки в зоне двух точек контакта показано 
на рис. 3.16. При расчете зубьев на выносливость по напря:же
ыиям изгиба предполагается, что нагрузка, действующая в двух 
различных нормальных сечениях, распределяе~я по линейкому 
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закону, а эпюры нормальных давлений представляют собой тре-
угольники (рис. 3.22). · 

Нагрузку Wpn, действующую в нормальных сечениях, рас
кладывают на две составляющие: нагрузку w pt, направленную 

перпендикулярно, и нагрузку wp,, направленную параллельно 

осям симметрии нормальных сечений зуба. Составляющая Wpe 

Ш1 ---рис: 3.22. Нагрузки на зубе дозаполюсного зацеп-
ления. 

вызывает напряжение изгиба, а составляющая w Fr - напряжение 
изгиба противоположного знака и сжатия. Так же, как и при 
расчете заполюсноrо зацепления, напряжениями от· wp, пренебре
гают, а нагрузку wFt заменяют сосредоточенными силами F Ftl и 
F Ft2, проходящими через центры тяжести эпюр Wpt· 

При определении напряжений зуб рассматривается как кон
сольная балка, защемленная одним концом и нагруженная двумя 
сосредоточенными силами F Ftl и F Ft2 с опасным сечением 

(а, ~) у основания зуба (рис. 3.23). Силы F Ptl и F Ftz при
соs ~ 

ложены в плоскостях нормального сечения / и / /, смещенных 

б u б 21 
вдоль о разующеи зу а на расстояние с=~-

tg t' 

Заменяя схему сил, изображенную на рис. · 3.23, а, схемой 
рис. 3.23, 6, сложную пространственную задачу можно свести 
к плоской. Как следует· из принятой схемы, в опасном сечении 
возникают нормальные напряжения изгиба, а также нормальные 
и касательные напряжения от стесненного кручения. Влияние 
на прочность зуба дополнительных напряжений от стесненного 
кручения так же, как и в заnолюсном зацеплении, учитывается 

введением в расчет поправочного коэффициента Кп· Таким обра
зом, задача сводится к определению напряжений изгиба от двух 
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сосредоточенных· сил Fpti и F Ft~, действующих· в одном нормаль• 
пом сечении зуба. 

В дальнейшем предполагается, что F pti =F Ft2=F Ft, а нерав. 
номерность распределения нагрузки между точками контакта 

учитывается введением коэф
фициента Кв. Опасное сече
ние зуба так же, как и в 
зап~люсном заuеrrлении, про

ходит через точки сопnикосно

вения профиля _зуба_ и впи" 
санного в него профиля бал
ки равного сопротивления. 

Изобразим профиль зуба в 
нормальном сечении (ри<;. 
3.24). В системе координат х 
ах для произвольно взятых 

сечений О<х~Н балки рав
ного сопротивления уравне

ния прочности примут вид: 

где 

к 

а2 =Кх; 
х 

6F Ft cos ~ 

huPu 

Рис. 3.23. Силы, действующие на зуб 
.цозаполюсного зацепления: При Х = О ах= О. 

У равнение прочности бал
ки рющого сопротивления 

для _произвольно взятого се~ения х>Н имеет вид 

а - фактическая система сип; 6 - приведен
ная система сип. 

где 

При Х=_!!__ а =0 2 х • 

Таким образом, балка равного сопротивления имеет вид не. 
заштрихованного параболического тела. Профиль этого тела очер• 
чен двумя квадратичными параболами. Вершина одной из них 
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находится в .точке Е1 , а другой.._ оказ1>1вается смещенной отно· 
н 

сительно · Е1 на величину 
2 

Ветви парабол пересекаются при 

. н) Кх=2К(х~ 2 . 

Рис. 3.24. К расчету шестерни дозаполюсного зацепления 
на выносливость по напряжениям изгиба. 

Оrсюда координаты точек их пересечения 

-Х=Н, ах.,;, ±·V КН. 
Опасное сечение зуба проходит через точки т, ·n касания его 

профиля с параболой · 

а~= 2К (х -·; )· 

Для определения положения этих точек исnользуется тот же 
практический прием, что и при соответствующем расчете заполюс• 
ного зацепления. 

7 Заказ 107 



Рассмотрим определение напряжений в опасном сечении зуба. 
Величина изгибающей силы в одной точке контакта 

Fpt= 2000TlF --:: 2000T1F ; (3.31) 

Кг в,_[(d;1+!1i)+(d;i-Ha)] cosp Ksвpdv,1 cos~ 

(т1F в кгс-м, dw1 в мм, Н1« d;i и H2«d;1
). По аналогии с за

полюсным зацеплением уравнение прочности зуба можно записать 
следующим образом: 

Приняв 
(F Ftlh1 +F Ft2h2) КпКт= Wu Fl· 

2000T1F 
.F Ftl =F pt2=F рt=----

Кг вpdw1 cos Р 

(3.32) 

и ~ведя обозначение hi +h• =h, уравнение (3.32) можно привести 
2 

сначала к виду· 2F р/~КпКт= WuFl, а затем к виду 

4000T1iJ(пKт,h bwa' (З.ЗЗ) 
---=---=--О' pl• 
dw1 cos РКг ер 6 cos Р 

Выразив. размеры а и h через шаг Рп с помощью соотношений 
, а2 1 1 

a=a1Pn, h=f!.zPn и обозначив --1-=--, --=У8 , с учето~ 
6а2Кт У Fl Кг ер 

d 1 = mпzi ; Pn =nmn, приведем уравнение (3.33) к виду 
w cosP 

4ОООТ1рКп cos р Ь l 
------ Уг = Пmn WO' pl --. 

тпz1 , у Fl 

Отсюда наибольшее местное напряжение при изгибе на 
ной поверхности зуба со стороны растяжения 

п к 2 ь ~_2тп. 
ри .= 

" sin р 
Из (3.35) 

(3.34) 

переход-

(3.35) 

(3.36) 

В (3.32), (3.33), (3.35), (3.36) Т1р"- расчетный крутящий момент 
на . шестерне, кг· см; О' Fl и u FPl - соответственно расчетное и до-
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пускаемое напряжение, кгс/мм2 ; тп - модуль, мм; bflJ - рабочая 
ширина колеса, мм; У8 -коэффициент, которым учитывается сум
марное число точек контакта пар зубьев, одновременно находя· 
щихся в зацеплении, и неравномерность распределения нагрузки 

между этими точками ( У г = У, 
14,S 

=--, г = , ,e1J=-s1n.., , 1 К О 8 КзЬw . А.) • 
Кг е~ · · Рп 

У р-коэффициент формы зуба. 1
(
5 

В общем случае, при любом 
профиле 

у р= 611.tКт 
·а2 

1 

10,2 

8.8 

7,8 

является функцией числа зу·бь- ~' 
ев эквивалентного колеса z,,. . z. 

2() JO 50 ,г 
а h 

При этом а1 = Рп' а2 =-;,; оп- рис. 3.25. Коэффициенты формы 
зуба шестерни У Fi и колеса У р2 редеJlяется ранее рассмотрен- заполюсного зацепления и формы 

ным графическим построением. зуба у F дозаполюсного зацепления. 
С этой целью для заданного чис-
ла зубьев z в масштабе вычерчивается профиль зуба и для него оп
ределяется а1 и а2 при х1 =X1~ 1n (см. рис. 3.21 и 3.24). Графи
ки у=у (z.,), построенные по данным, полученным подобным обра
зом (рис. 3.25), аппроксимируются методом наименьших квадра
тов. Тогда коэффициент формы зуба: 

а) в заполюсном зацеплении для шестерни 

,1.л,1 колеса 

у Fl =7,76+--17_,9_3 __ 
Z~i 98 

- 2,31 

6) в дозаполюсном зацеплении (для шестерни и млеса) 

у р=4,69+ 10,36 • 
z1• 06 -2 21 

V ' 

(3.37} 

(3.38} 

(3.39} 

В формулы (3.37) ... (3.39) подставляется эквивалентное число. 
зубьев 

z 
z =--. 

'О cos3 р 

/IQ,с-,етнал нй2рузка в зависимостях (3.29), (3.30), (3.35), (3.36) 
выражена через расчетный крутящий момент на шестерне Т ip, 
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Rоторый определ.Siетс_я так же, -как и в ~онтактной задаче 
~~-м·: ~.23),- t~ е. 

Т1р=Т1н· 

Допускаемое напряжение изгиба 

O'Fllmb к к 
CJpp= S FC FL 1 

F 

(3.41) 

где ар Iim ь - базовый предел выносливости зубьев по напряжениям 
1:!Згиба; S Р - коэффициент безопасности; К Ре - коэффициент, ко
-торым учитывается влияние двустороннего приложения нагрузки; 

KFL - коэффициент долговечности. 
Физичес_кий смысл и_ значение величин, входящих в (3.40; 3041), 

-с достаточной степенью точности могут быть приняты такими же, 
как и в эвольвентной передаче (см. [18, гл. 5]). 

Расчет зубьев на прочнос"Ы> при воздействии пиковой (макси" 
мальной) нагрузки производится аналогично соответствующему 
расчету для _.эвольвентных передач по формулам (5.26), (5.27) 
(см. -(18]). 

3.5. Порядок расчета 

Проектный расчет ·закрытой передачи 

1) Определение общего передаточного числа 

где п1 и n2 - частота вращения соответственно первого ведущего 

и последнего ведомого зубчатых колес; 
2) определение числа ступеней (см. [18, табл. 2.3]), распреде

ление общих передаточных чисел между отдельными ступенями 
(см. [18, табл. 2.4 ... 2.6]); 

3) выбор материалов (см. [ 18, табл. 3.1 ]); 
4) расчет ступеней. 
Расчет можно вести, начиная .пибо с быстроходной, либо 

-е тихоходной ступени. Обычно в цилиндрических .передачах всех 
типов, за исключ·ением соосной, принято этот расчет · начинать 
с быстроходной ступени, в соосной - с тихоходной ступени. Рас
чет первой ступени (быстроходной или тихоходной) рекомендуется 
вести- в такой последовательности: · 

а) определение межосевого расстояния aw ступени (зависимости 
(3.15), (3.18), (3.20), (3.22)). При этом параметрами z1 и·~ зада
ются. Полученное межосевое · расстояние aw округляется до· бли
жайшего стандартного· значения, указанного в [ 1~, табл. 2.1]; 

б) провеР.ка зубьев на выносливость по контактным напряже-· 
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ниям при выбранном aw. Контактные напряжения зубьев шестер
ни а81 (э_ависимости (3.14), '(3.17), (3.19), (3.21)) 

ан1~анр1· 

Контактные напряжения зубьев колеса а н2 
а-н2=С1н1<анр2· 

Если напряжения dн1 и ан 2 . выходят за пределы д(;шускаемых 
величин, необходимо либо изменить межосевое расстоsшие, приняв 
другое стандартное значение aw (см. [ 18, табл. 2.1]), либо при
менить для зубчатых колес .другие материалы и соответствующую 
термическую или термохимическую обработку; · · 

в) определение ~уммы чисел зубьев шестерни и колеса, а также 
· 2а 

нормального модуля Z~=Z1 (и+ 1); тп =_1!!_ cos ~; 
z~ 

r) проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба. 
Напряжение изгиба зубьев шестерни aFl (зависимости (3.29), 
(3.35)). 

(J Fl-< (J РР1 

Напряжение изгиба зубьев колеса aF2 

Ур2. 
CJp2 =ар1 -<,арр2, 

YFl 

где У Fl и У F2 - коэффициенты формы зуба, определяемые по за-
висимостям (3.37), (3.38), (3.39). . 

Если ар 1 или ар2 значительно отличаются от допускаемых 
величщ1, изменяют значение нормального моду)Iя, а т~кже другие 
связанные с ним параметры 

После этого снова определяют значения cr н, crp и сравнивают их 
с допускаемыми напряжениями. Методом последовательных при
ближений эти операции повторяют до получения удовлетвори
тельной сходи~ости между расчетными и допускаемыми напряже
ниями. Для полного использования нагрузочной способности по 
контактным напряжениям и напряжениям изгиба желательно до
биваться того, 11тобы· ан1 , ан2 , ар1 и ар2 отличались от допускае
мых· значений не более, чем на ± 5 % ; 

д) проверl\а зубьев на , прочность при воздействии пиковой 
нагрузки (если в расчетном задании оговорена возможность воз
никновения пиковой нагрузки и указано ее значение) по зависи
мостям (5.26),· (5.27) (см. ( 18]). Если напряженlfя, подсчитанные 
по этим эав·исимостям, выходят за пределы допускаемой величины, 
1'0 применяют для зубчатых колес более прочные материалы 
(иногда изменяют параметры передачи, межосевое расстояние ·и 
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модуль). В рассматриваемой последовательности выполняют рас
чет остальных ступеней передачи. Однако при ·этом опредепяют 
их межосевые расстояния в соответствии с межосевым расстоянием 

уже рассчитанной ступени (см. [ 18, табл. 2. ID, а затем выпол
няют все необходимые проверки. 

Проектный росчет открытой передачи 

После распределения общего передаточного числа между от
дельными ступенями, а также после выбора материала расчет 
каждой ступени веду~ в такой последовательности: 

1) определение модуля т из условия выносливости зубьев по 
напряжениям изгиба (зависимости (3.30), (3.36)). Полученный 
модуль округляют до ближайшего стандартного значения, ука
занного в табл. 3.2; 

2) проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба. 
Напряжение изгиба в зубьях шестерни 

fipJ 4'(1рр1. 

Напряжение изгиба в зубьях колеса 

Ун 
f1p2 =fipJ --.<,_(1рр2; 

YFI 
3) проверка зубьев на прочность при воздействии пиковой на• 

грузки (зависимости 5.26 _ ... 5.27) (см. [ 18)). 

Особенности проверочного rросчета 

В закрытых передачах определяются Gн, ар, (]нм, (Jрм, в от
крытых передачах -только ар и арм, а затем сравниваются 

с допускаемыми напр~жениями. При этом определение напряже
ний производится так же, как ·и в проектном расчете. · 

3.6. Силы в передаче 

При. определении величины и направления сил, действующих 
в зубчатых передачах, для расчета их валов и опор с достаточной 
степенью т·очности заполюсное и дозаполюсное зацепления рас
сматриваются как одноточечное (заполюсное). · 

Так же, как и в косе>зубых цилиндрических колесах е эволь
вентным з_ацеплением, полное давление Р n на зуб шестерни рас
кладывается на три взаимно перпендикулярные составляющие 

(рис. 3.26): . 
1) окружное усилие Р,, направленное но касательной к на-

чальной окружности; • 
2) осевое усилие Р0 , направленное параллельно оси вращения 

колеса; 

3) распорную силу F,, направленнуm 11_ерпендикулярно оси 
8ращения колеса. 
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Углы между полным давлением на ~уб Fn и его составляю-
щими F,, FiJ и F" опре~еляются зависимостями (см. [13]) · 

cosatw . R 
COS an• = --=========- , COS 1'1n 

'1 / . cos1 atw 
V 1+ ctg1 ~ 

, / cos1 atw 
ctg ~ V l + ctgi ~ 

cosyn= 

cos1 atw 
1+ ctgt ~ 

t'де aw и а,111 - углы давления в -норма.льном и торцовом сечениях 

,соответственно; ~ - угол 
наклона зубьев на дели-
тельном цилиндре. 

Тогда составляющие пол
ного давления на зуб ко
леса 

2Т F,=-· dw, 
F -F COS~n. 
г- ,-.-, 

cosan 

F -F COSVn 
а- ,--, 

cosan 

.а полное давление на зуб 

F =~ n • 
_eosan 

Р II с. 3.26. Силы в цилиндрических ко
лесах с зацеплением М. Л. Новикова. _ 

С учетом значений cosa", cosPn, cosyn .в результате полу11им: 

2Т · Ft , / cos•atw 
F,= dw; F4 =F, tg р; _F,=Ft tga, w; Fn= ~ V l+ ctg•, , 

где 

tga = tgaw. 
tw cos ~ 

·- В эаклЮЧ,ениц, даны приложения, в которых приводятся СВОА
ные таблицы основных· формул, принятых для расчета зубчатых 
и червячных передач в технической сис:геме единиц и в Междуна
родной системе единиц СИ,. а также таблица перевода некоторых 
единиц измерения из одной системы в другую. 



~' Приложение 1 
Основные формуJJЫ для расчета передач Новикова 

Расчет зубьев на выноспнвость по контактным напряжениям 

для стальных колес 

с заполюсным зацеп

лением aw = 30° 

для стальных колес 
с доэаполюсным за

цеплением aw=27° 

О'н1'-==1579,1 Zн-. I TIНtgpsiпP 
aw V а111 <.Gнр1 

. V ~w= 135,6 . Т1н tg р sin ~ z2 
0'2 Н 
НР1 

G Н1 = 1872,3 ....!!.2. Т 1н tg Р sin р zz V 
йw йа, <Gнр1 

3 / 
aw= 151,9 V Т1н tg ~ sin ~ . 2 (ZнZг )2. 

CJHP1 

Расчет зубьев на вывоспивость по напряжениям изгиба 

\ 

О' Fl = У Ур бЗб,бТ 1PKn cos ~ 
8 1 Z Ь 2 <,Gpp1 

1 wmn 

3 / 
mп=4,3 v у у T1FKn sin 2р 

г Fl 
. Z10'pp1 

1273,2Т1рКп cos ~ <,арр1 
О'F1=Уг Ур1 z1Ь'Ц..т~ 
. 3 

тп=б,ВЗV 
Приложение 1, а 

Определение межосевоrо расстояния 

Модифицированная глобоидная передача Червячно-спироидная передача 

т )J/3 
.i=26, 14 ( к.к.к.к:к.к,кр aw- i • 

~[ N.1 (и+З,7) ]О,455 

· 0,01s 1g ~ ;;
0 

+1) 



Приложекие 11 

Перевод некоторых единиц измерения в единицы СИ 

Сокра· 1 
Наименование величин Единица измерения 

щенное 
Перевод в единицы СИ обоэначе-

ние 

1 

Частота вращения 
п рад 

оборот в минуту об/мин 1 об/мин=-
30 с 

Сила килограмм-сила кгс 1 кгс~9,81 н (Н--:-
ньютон) 

-
~ 

Момент силы, пары килограмм-сила-метр КГС•М 1 КГС·М~9,81 Н,м 
сил 

1 кrс/м3 ::::::9,81 
н 

~· .ztельный вес ( удель- килограмм-сила на ку- кrс/м3 -
ная сила тяжести) бический метр мз 

Напряжение (давле- килограмм-сила на кrс/мм2 1 кгс/мм2~9,81 Х. 
ние) квадратный мил:ш- Х 108Па~10 МПа 

метр (Па - паскаль) 

-
Работа килограмм-сила -метр КГС•М 1 .кrс,м~9,81 Дж 

(дж-джоуль) 

килограмм-сила-метр 

1 

кгс-м/с 11 кгс-м/с-9,8.1 Вт 
в секунду 

Мощность 
лошадиная сила 

1 

л. с. 11 л. с. - 736 Вт 
(Вт-ватт) 

Количество теплоты килокалория ккал 1 ккал~4, 187 кДж 

Коэффициент теп~о- килокалория на квад- ккал 1 ккал/м2 , Ч • 0С= 
передач• ратный метр-час-гр а-

м2 ·ч· 0С 
=1,163 Вт/м2 , 0С 

дус 
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Некоторые приставки ДJIЯ образования кра ТНЫХ И АОJIЬНЫХ единиц 

Првмерв кратных в дольных 

Чкс.повое 
~нвц 

Пр•с-rавu 
Сокращенное 

sкачен•е обозначение 

1 
наиыенованве обозначеuие 

-

меrаньютон 

1 
мн 

Mera 10• м 

мегапаскаль ] МПа 

Кило 10' 
1 

'К 
1 

киловатr 

1 
кВт 

Сант.11 10-i с сантиметр см 

М•лли 10-1 м миллиметр мм 

10-• ых микрометр МКМ 
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Приложение 111 

. Осиоmtые формуJIЬJ для расчеrа зубчатых и *iервяч~ передач в единицах СИ 

Вид переда чя 

с прямыми зубьями 

с косыми зубьями 

с шевронными 

зубьями 

Расчет зубьев на вынослявость по контактным· напряжениям 

aw=20°; Zн=l,764; 

Z8 ~1; Zм=271,741; 

aw=20°; Zн= 1,755; 

Z8 =0,791; Zм =271,741; 

~=80 

aw=20°; Z н= 1,679; 

Z2 =0,791; Zм=271,74l; 

~=25Q 

10720-. / Т~н(и±l)' <.сrНР1; 
crm= V Ьwи 

aw ---
з ;- Т~н 

aw=486 (и± 1) V 'Фt1aU<1 HPI 

8350 vr Т~н (и+ l)з 
сrн1= -- <. сrнр1; 

aw Ьwи 

з Г Т1н 
aw=412 (и± 1) V 'ФьaUO'ifp1 

7314-i / Тш(и±J)3 

crнi=--v Ь <;(]НРI; 
aw wU 

3 
/ Т1н 

йw=377 (и± l) V 'Фьatt<1ifp1 

·\ Раtчет ~убьев ва 8111BOUll8CIC'a 
по напряжениям 1181'11'8 

6З6Т1рУ Pi <.al'Pl; 
а F1-= mlz1b.,,,_y 

з Г-T1pYF1 
m=8,б V z1'ФьmYf1FPI 

390Т 1FY Fi < а рр1; 
(]Fl= m2z1bw'V 

п 

3 /" Т1рУ FI 

тп=7,З V Z1'Фьт'\'О' FPI 

(1Fl 
т:z1bw'V 

3 / Т1 рУр1 
тп-6,9 V z1'Фьm'Vf1 FPI 



~ 

Вид передачи 

I(оиическими 
колесами 

с щ:,ямыми 

зубьями 

Червячная 
цилиндрическая 

передача 

Пр и л·о жен и е 111 (продолжение) 

Расчет зубьев на вы'носливость по контактным напряжениям 

aw=20°; Zн=l,764; 

Z = 1 · Zм = 271 7 4 I · 
г . ' ' ' 
'Фь.R=О,25 .•. 0,3 

'Фм=О,275 

в общем случаЕ:, 

для наиболее часто 
встречающихся 

параметров 

лср=16,3° 

Чср:=:::: 14 

12610 . -. f Т1Н(и+l)31 2 
сrю R -О 5Ь V ь <<1нР1 

е , w · wU 

• 3 / 

Re=920 V и2+ 1 V Тш 

ua;lPl 

<1н2=5606 
Т 2н sin л (u+q/z1)

8 

азu2 
w 

<сrнр2 

з r 
aw=3l6 (u+q/zi) v Т 2н sin л. 

u2cr2 
НР2 

"н2=2956 V T2н(и+qfz1)' 
а 3~2 . <,<J НР2 

w 

з / 

Ow=206 (u+qfz1) V т·2н 
--+-,-

2 
U

2
<1HP2 

Расчет зубьев на выносливость 
по напряжениям нзrиба 

(JFl 
74ВТ1рУр1 <.crFPl 

з r 
mт=9,l V T1FYF1 

Z1'Фьт'У(1 FPl 

444T2FY F2 
' <.<1рр2 

(1 F2 = mзz1U'\'( q+ l ,5) 

3 / Т2рУ F2 

m=7,6 V Zi~Y (q+l,5) crFP2 

<1р2 

'У 28,6Т 2F F 2 <,<1 рр2 . 

З / T2;YF~ 

nti=,3,05 V Z1U'VC1pp2 



ВИА · 
передачи 

Расчет зубьев на вsrное.пr1вссть пс кск'l'актным •аrtряжени,iм 

~ 
CD 
о 
::.: 
:s: 
CD 
о 

::r: 
t::i 
i 
:а 
а> 
:s: 
:r: 
а> 
J:; 
t:: 
g} 
~ 
(Т) 

(J 

:s: 
:,о 

~ 

~ 
о.. 

i= 

заполюсное 

зацепление 

aw:...=30° 

доза полюсное 

зацепление 

aw=27° 

П р в II е ч а в • е: 

Zн v TIНtg~ sin~ 
сrн 1 =4939 - · ~О'н Pl 

aw aw 

3 / 
aw=290v T1Нtg~ sin~ z2 

~ н 

. z z ~ / 
O'm~5856 : г V Tшtg~ sin~ 

w , aw 
<,О' HPl 

3 / 

aw=325 V (ZнZг )2 

Пр и л· о жен и е' 111 (продолжен~е) 

Расчет зубьев на вынослnость 
по напряжениям изгиба 

636Т К О' F l = У У l F п COS А. е Fl t-' Z Ь 2 <,.O'FPl 
1 wmn 

· 3 / 
тп-8,бv т,FKпsin2~ 

Z10' f;Pl уг у Fl 

· 1273Т 
(1Fl =У У lF/(П COS ~ 

1., г Fl z
1
b т2 <.<1 FPl 

w п 

3 / 
mп=lO,Bv T1pKпsin2~ 

z1app1 . Уг у Fl 
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